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Nel presente lavoro di tesi, svolto in collaborazione con Enel Green
Power SpA, si analizza il funzionamento di una turbina a vapore da
60 MW di potenza, operante nel campo geotermico di Lardello.
La prima parte del lavoro consiste nello studio analitico della linea di
espansione imposta dalla macchina; il modello proposto permette di
ricavare i profili radiali di pressione, velocità e temperatura per tutti
gli stadi della turbina ed è validato confrontando i dati sperimentali
forniti da Enel con quelli ricavati analiticamente.
La seconda parte dell’analisi consiste nello studio numerico delle con-
dizioni a valle dell’ultimo stadio della turbina, tramite il codice com-
merciale FLUENT R©; l’obiettivo di queste simulazioni è quello di com-
prendere l’origine termofluidodinamica di alcuni fenomeni corrosivi che
colpiscono la parete terminale dell’albero rotore.
Per mezzo dei risultati ottenuti si verifica l’efficacia di una soluzione
suggerita da Enel per mitigare il problema di corrosione.
Abstract
In the present work, done in collaboration with Enel Green Power
SpA, we analize the behavior of a 60 MW steam turbine, which oper-
ates in the Larderello geothermal field.
The first part of the work consists in the analytical study of the pres-
sures along the machine axis; the proposed model allows to obtain the
radial profiles of pressure, speed and temperature for all of the turbine
stages and it is validated by comparing the experimental data provided
by Enel with those obtained analytically.
The second part of the analysis consists in the numerical study of the
last turbine stage downstream conditions, using the commercial code
FLUENT R©; the aim of these simulations is to understand the fluid
dynamics origin of some corrosive phenomena affecting the end wall of
the shaft.
By means of the obtained results we tested the effectiveness of a solu-
tion suggested by Enel to mitigate the corrosion problem.
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Il presente lavoro di tesi analizza il funzionamento di una turbina a vapore di
proprietà di Enel Green Power che opera nel campo geotermico di Lardello.
La prima parte dell’analisi consiste nello studio analitico della linea di espan-
sione assunta dal vapore; questo permette di ricavare dei profili radiali detta-
gliati di pressione, velocità e temperatura per tutti gli stadi della macchina.
Un modello di questo tipo rappresenta un primo passo verso la comprensione
dettagliata del funzionamento delle turbine geotermiche in uso nel campo di
Larderello; benchè il modello proposto presenti alcune incertezze nella descri-
zione dei primi stadi della turbina, esso fornisce dei risultati sufficientemente
aderenti a quelli valutati sperimentalmente. La validazione del modello è fat-
ta confrontando i dati relativi alla linea di espansione e alla potenza erogata
forniti da Enel con quelli ricavati analiticamente.
Poichè il modello fornisce dati sufficientemente affidabili sulla parte a reazione
della macchina, esso può essere usato come verifica preliminare per semplici
modifiche geometriche, lievi variazioni dell’assetto oppure con funzione diagno-
stica per eventuali problematiche legate al funzionamento degli stadi.
La seconda parte dell’analisi consiste nello studio numerico delle condizio-
ni a valle dell’ultimo stadio della turbina; l’analisi verrà portata a termine
utilizzando alcuni software commerciali quali FLUENT®, MESH® e ICEM®.
1.1 Descrizione del problema
La turbina viene sottoposta periodicamente a operazioni di manutenzione a
causa di alcuni fenomeni di corrosione che colpiscono le zone terminali dell’al-
bero rotore; l’obiettivo dell’analisi è capire in che modo avvenga tale danneg-
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Figura 1.1: sezione della macchina parallela all’asse con la zona danneggiata messa in
evidenza
giamento ed eventualmente riuscire a trovare delle soluzioni al problema.
La lieve corrosione di alcune parti di un impianto geotermico è un fenomeno
comune e pressochè ineliminabile a causa delle proprietà dei fluidi trattati; nel
caso in esame la zona aggredita è la parte del disco su cui sono innestate le
palette dell’ultimo stadio (figure 1.2 e 1.1); poichè tale zona è sottoposta a no-
tevoli sforzi centrifughi, è necessaria la sua periodica sostituzione, garantendo
così la sicurezza durante l’esercizio. L’operazione di sostituzione di una parte
dell’albero rotore risulta onerosa dal punto di vista economico ed è quindi au-
spicabile trovare una soluzione alternativa.
Ad ogni revisione la zona danneggiata risulta completamente ricoperta da in-
crostazioni saline (figura 1.3); una volta rimossi i sali, la superficie del rotore si
presenta coperta di vaiolature (figura 1.4) ed è quindi chiaro che, sotto la coltre
di sali, sono in azione dei processi corrosivi localizzati che possono arrivare a
facilitare la formazione e la diffusione di cricche.
Poichè la corrosione è dovuta ai depositi salini, il problema rientra nella
categoria dello scaling. Come riportato nella sezione 2.1.3 i problemi di sca-
ling spesso si affrontano per via chimica, con additivi o diluizione del fluido
operativo; tuttavia nel caso specifico il problema è estremamente localizzato e
non si ritiene opportuno andare a modificare la configurazione generale dell’im-
pianto. Su suggerimento di ENEL si verifica il funzionamento di una possibile
12
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Figura 1.2: albero della turbina con la zona danneggiata in giallo
Figura 1.3: depositi salini sul disco a valle del settimo stadio dopo circa sei mesi di esercizio
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Figura 1.4: corrosione sul disco a valle del settimo stadio dopo circa sei mesi di esercizio
soluzione locale: riscaldare le pareti della cassa adiacenti alla zona del danno
tramite una resistenza elettrica(figura 1.5); tale soluzione è ispirata dalla con-
vinzione iniziale che la zona danneggiata sia sede di condensazione del vapore,
data la vicinanza della cassa a temperatura minore e dei rientri d’aria esterni.
La condensazione potrebbe portare alla creazione di un film liquido dove i sali
precipitano, aderendo alle superfici; meccanismi analoghi in fase liquida sono
alla base dello scaling nei pozzi di reimmissione ed è quindi plausibile pensare
ad un fenomeno del genere.
Dopo una prima valutazione numerica delle temperature raggiunte dalla zona
danneggiata, calcolate tenendo conto della presenza della cassa e del rotore, si
decide di scartare questa ipotesi iniziale: date le alte temperature raggiunte
si ritiene impossibile che il fluido possa condensare. Risulta possibile invece il
contrario: il liquido, formatosi durante l’espansione in turbina, può evaporare
sulle superfici calde del rotore, depositando i sali in esso disciolti. Fenomeno
analoghi accadono sul primo stadio di turbine geotermiche operanti con vapore
umido, come riportato nella sezione 2.1.3. In questi impianti l’origine del sale
è chiara: le gocce di liquido presenti lo trasportano fino sulle superfici palari,
dove il liquido bolle ed il sale si deposita; nel nostro caso si è costretti a suppor-
re che alcuni composti gassosi, trasportati dal vapore surriscaldato, possano
combinarsi all’interno delle gocce, formando i sali che poi si depositano sulle
superfici del rotore.
14
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resistenza
elettrica
Figura 1.5: posizione della resistenza elettrica installata
Se l’ipotesi di evaporazione è vera, la situazione dovrebbe peggiorare scaldando
la parte danneggiata, portando a depositi di sale più pronunciati; tuttavia, con
la resistenza elettrica in funzione, la situazione pare essere quasi risolta: sulla
zona del danno i depositi sono molto più blandi o addirittura assenti, come si
vede nelle figure 1.6 e 1.7. Nonostante la soluzione adottata sia controintuitiva,
essa presenta un buon successo, perchè rimuove il sale dalle zone di interesse
in modo economico e minimamente invasivo.
Un’analisi più approfondita della turbina permette di capire come questa so-
luzione abbia avuto successo: il sale si deposita ancora, forse anche in misura
maggiore di prima, ma adesso è concentrato sulle pareti della cassa anzichè
sul rotore della turbina (figura 1.8) e, poichè questa zona subisce carichi molto
minori, è accettabile una sua lieve corrosione.
Il motivo per cui i depositi salini si sono spostati sulla cassa, a seguito del-
l’introduzione della resistenza elettrica, risiede nel campo di moto all’interno
della cavità; infatti, come si legge dettagliatamente nel capitolo 6, il liquido
lambisce prima la cassa e poi il rotore e, se le condizioni sono appropriate,
evapora maggiormente sulle prime superfici, rilasciandovi i sali e preservando
l’integrità dell’albero della turbina.
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Figura 1.6: corrosione sul disco a valle del settimo stadio dopo circa sei mesi di esercizio
con resistenza attiva
Figura 1.7: corrosione sul disco a valle del settimo stadio dopo circa sei mesi di esercizio
con resistenza attiva
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Figura 1.8: depositi salini sulla parete delle cassa con la resistenza elettrica attiva
1.2 Descrizione della turbina
La turbina in esame è a doppio flusso, con ammissione centrale e scarico late-
rale come mostrato in figura 1.9; essa è composta da sette stadi per lato, uno
ad azione e sei a reazione, e lavora con pressioni di alimentazione che vanno
circa dai 5 ai 12 bar; tuttavia, per valori di pressione vicini a 5 bar, il secondo
stadio viene rimosso e quindi il loro numero complessivo si riduce a 12.
Il materiale con cui è realizzato l’albero è l’acciaio supermartensitico X5 Cr-
Figura 1.9: turbina a doppio flusso da 60 MW
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kg/s - °C bar bar MW
VALLESECOLO 1 52.78 0.05 200 4.6 0.078 47
VALLESECOLO 2 51.39 0.05 190 4.6 0.091 45













Figura 1.10: dati del fluido geotermico in ingresso alla turbina
NiMo 12-6; le palette sono realizzate, invece, in acciaio martensitico X15CrMo
13, ad eccezione delle palette del terzo stadio, in cui si raggiunge il dew point,
che sono realizzate in Inconel 725, data la necessità di resistere alle forti azioni
corrosive.
1.3 Caratteristiche del vapore
I dati di cui si dispone fanno riferimento alle centrali di Vallesecolo (gruppi
1 e 2) e Farinello; tali centrali utilizzano il medesimo modello di turbina e
per ognuna sono note le caratteristiche del vapore in ingresso e le pressioni al
condensatore (figura 1.10).
La linea di espansione delle turbine di queste centrali viene ricostruita anali-
ticamente (capitolo 3) ed i risultati vengono confrontati con le pressioni fornite
da Enel; tali dati sono relativi alla centrale di Serrazzano che utilizza la stessa
turbina e quindi segue le stesse condizioni di funzionamento, pur disponendo
di una seconda alimentazione di vapore a bassa pressione a valle del primo
stadio.
Le componenti principali del vapore sono:
• 95% vapore acqueo
• 5% incondensabili, di cui la CO2 rappresenta il 98%
• cloruri, borati e solfuri in tracce
Per semplicità si fa la seguente ipotesi:
5% incondensabili → 5% CO2
questa assunzione è del tutto accettabile dal punto di vista termodinamico,





Come ulteriore introduzione al presente lavoro di tesi, richiamiamo alcuni con-
cetti fondamentali riguardanti l’energia geotermica e l’analisi delle turbomac-
chine, con una particolare attenzione alle turbine a vapore.
2.1 Energia geotermica
Il contenuto di questa sezione è tratto in parte dal riferimento bibliografico
[10]; si rimanda al testo indicato per eventuali approfondimenti e precisazioni.
2.1.1 Il fenomeno geotermico
L’energia geotermica trae origine dal calore generato dal nucleo terrestre. Es-
so si manifesta tramite un gradiente termico che, in media, è di circa 3 K
ogni 100 metri di profondità. Tale valore tende ad essere più alto (circa 6
K ogni 100 metri) in zone della crosta terrestre caratterizzate dalla presenza
di masse magmatiche fluide o solidificate in via di raffreddamento. Se a tale
fenomeno si aggiunge la presenza di giacimenti sotterranei di acqua o vapore,
lo sfruttamento dell’energia geotermica risulta essere più agevole.
2.1.2 Classificazione e sfruttamento della risorsa geoter-
mica
La risorsa geotermica viene classificata in base al contenuto entalpico del fluido
[1]; a ciascun tipo di risorsa è possibile associare una o più tecnologie adatte
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Figura 2.1: uso diretto con fluido termovettore (fonte: us department of energy, office of
geothermal tecnology, 1998)
al suo sfruttamento. Generalmente si distingue fra:
• campi ad acqua dominante
• campi a vapore dominante
Campi ad acqua dominante
I campi d’acqua dominante possono fornire in acqua calda (T inferiore a 100°C)
e acqua calda pressurizzata (T>100°C e p>1 bar). Entrambe le risorse pos-
sono essere utilizzate sia in maniera diretta (teleriscaldamento, usi agricoli,
balneo-termali e industriali) sia per la produzione di energia elettrica.
L’uso diretto dell’acqua calda a bassa temperatura è generalmente basato sul-
l’uso di un fluido termovettore che funge da tramite fra l’acquifero geotermico
ed il carico termico (figura 2.1).
Nel tempo sono state proposte soluzioni alternative; ad esempio i sistemi
ATES (Acquifer Thermal Energy Storage) si servono di due acquiferi e di un
fluido ausiliario che circola da un acquifero all’altro, cedendo calore in inverno
(spesso in combinazione con pompe di calore) per riscaldare il carico termico e
assorbendone in estate per raffrescarlo; gli acquiferi fungono quindi da storage
stagionali e, se il sistema è bidirezionale come in figura 2.2, vengono ripristinati
con cadenza annuale, prevenendo così l’esaurirsi della risorsa idrica.
La generazione di potenza elettrica tramite acqua calda pressurizzata è pos-
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Figura 2.2: schema degli impianti Acquifer Thermal Energy Storage (ATES) (tratto da:
www.commons.wikimedia.org)
sibile mediante, ad esempio, impianti a ciclo binario ORC (Organic Rankine
Cycle), di cui si riporta un esempio in figura 2.3. In questi sistemi il fluido
geotermico viene utilizzato come sorgente ad alta temperatura per un ciclo
a vapore con fluido basso-bollente. L’acqua, una volta ceduta la sua energia
termica, viene generalmente reiniettata in un pozzo secondario, posizionato ad
una distanza tale da non interferire fisicamente e termicamente con il pozzo di
produzione.
Per risorse a maggiore contenuto entalpico, T>200°C e p fino a 100 bar, la
tecnologia più utilizzata è quella dei cicli flash (figura 2.4); in tali cicli l’acqua
lamina in appositi dispositivi, detti flasher, in modo che una sua percentuale
passi di stato e sia disponibile come vapore saturo secco; tale vapore è poi divi-
so dal liquido e convogliato fino alla turbina per la produzione di energia. Nel
caso di risorse ad alta pressione, è possibile effettuare una seconda laminazione
in cascata per aumentare la portata di vapore disponibile; il liquido residuo e
il condensato sono generalmente reiniettati in un pozzo secondario.
Campi a vapore dominante
I campi a vapore dominante possono essere costituiti da vapore saturo secco o
da vapore surriscaldato e sono caratterizzati da temperature fino circa 220°C
e pressioni generalmente comprese tra i 5 e i 10 bar. Analogamente ai campi
ad acqua dominante la risorsa può essere sfruttata sia per uso diretto che
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Figura 2.3: tipica configurazione di un impianto ORC con reiniezione (tratto da:
www.commons.wikimedia.org)




Figura 2.5: tipica configurazione di un impianto a contropressione con separatore (tratto
da: www.commons.wikimedia.org)
per la produzione di energia elettrica. La composizione del vapore dipende
fortemente dalla località di estrazione; In generale le composizioni rientrano
nei seguenti range:
• 92-99 % vapore acqueo
• 0.3-8 % gas incondensabili fra cui CO2 (circa il 98%),H2S,NH3, N2, H2, CH4
• Altri elementi in tracce
Il vapore è estratto tramite pozzi profondi fino a 5000 m e raccolto tramite
vapordotti che lo convogliano fino alla turbina; spesso a monte dell’impianto
è presente un separatore centrifugo, con il quale si separano acqua liquida
ed eventuali sostanze solide. Per i campi a vapore dominante esistono due
configurazioni di impianto principali:
• A contropressione, figura 2.5, nel quale il vapore espande e viene scaricato
in atmosfera.
• Con condensatore, figura 2.6, nel quale il vapore espande in turbina e
condensa in un ambiente a pressione inferiore a quella atmosferica; que-
sto espediente aumenta il salto entalpico disponibile e quindi la potenza
generata a parità di vapore estratto.
Dato il chiaro vantaggio in termini di consumo specifico di vapore, la solu-
zione con condensatore risulta quella utilizzata nella quasi totalità dei casi; i
componenti principali di un impianto di questo tipo sono:
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Figura 2.6: tipica configurazione di un impianto a condensazione con separatore e torre
evaporativa (tratto da: www.commons.wikimedia.org)
• Turbina la cui configurazione e taglia variano molto a seconda della
portata di vapore disponibile e delle sue caratteristiche termodinamiche.
• Condensatore che può essere a superficie o a miscela.
• Estrattore per gli incondensabili, che si presenta come un compressore
azionato direttamente dalla turbina o come un eiettore che sfrutta uno
spillamento di vapore.
• Torre di raffreddamento, a umido con tiraggio naturale o forzato, oppure
a secco con tiraggio forzato; non è sempre possibile ricorrere alla soluzione
ottimale (a umido con tiraggio naturale) poichè la scelta dipende dalla
disponibilità o meno di acqua nelle immediate vicinanze.
2.1.3 Problemi impiantistici nello sfruttamento della ri-
sorsa geotermica
Gran parte dei problemi pratici relativi allo sfruttamento della risorsa geo-
termica possono essere ricondotti alla presenza di sostanze aggressive, o in
generale difficili da trattare, disciolte all’interno del fluido geotermico [2]. Al-
cuni dei fenomeni più comuni sono la corrosione e lo scaling ; di seguito si
riportano delle brevi descrizioni.
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Figura 2.7: danno da corrosione nella palettatura di una turbina geotermica (tratto da:
www.500daysoficeland.com)
Corrosione
La corrosione interessa determinati componenti dell’impianto, tra cui la pa-
lettatura dello stadio in cui si raggiunge il dew-point (figura 2.7). Laddove
non sia sufficiente utilizzare materiali speciali, risulta necessario predisporre
dei sistemi di lavaggio del vapore, in modo da abbattere le concentrazioni di
alcuni dei componenti più dannosi.
Scaling
La depositazione di sali (scaling) quali cloruri e silice, in zone come il poz-
zo di reiniezione o quello di alimentazione, è un fenomeno noto da tempo in
campo geotermico; in tali tubazioni si raggiungono condizioni di temperatura
e pressione tali da ridurre la solubilità del sale e farlo precipitare. Questo è il
problema che più di altri limita lo sfruttamento della risorsa geotermica poichè,
ad esempio nei cicli ORC, si è costretti a reiniettare il fluido a temperature
superiori ai 60-80°C per garantire che il pozzo non arrivi ad intasarsi. Feno-
meni analoghi avvengono anche nei pozzi di alimentazione, dove la depressione
dovuta al pompaggio in superficie, unita con le alte temperature, rende il sale
poco solubile e ne provoca la precipitazione; nei casi più gravi questo provoca
l’intasamento delle tubazioni (figura 2.8), costringendo alla fermata dell’im-
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Figura 2.8: esempi di scaling carbonatici in tubazioni di varie dimensioni (tratto da:
www.tugraz.at)
pianto.
Tipicamente le metodologie di prevenzione prevedono l’inibizione chimica del-
la formazione di sali, tramite acidificazione del fluido o diluizione dello stesso
con il condensato in uscita dall’impianto [3] [4]. I fenomeni di scaling, benchè
siano più frequenti nelle tubazioni e negli scambiatori di calore, colpiscono an-
che la palettatura delle turbine a vapore; generalmente i problemi maggiori si
registrano sui primi stadi, dove i depositi di sale possono arrivare a chiudere i
condotti statorici e rotorici [5] (figura 2.9).
I sali possono depositarsi sulla palettatura per vari motivi, ad esempio risulta
che le superfici delle sezioni di uscita dei condotti statorici siano più calde del
fluido che le lambisce: eventuali gocce d’acqua con possono arrivare a bolli-
re lasciando sulle superfici i sali in esse disciolti. La precipitazione dei sali
in queste sezioni è facilitata anche dalla diminuzione di pressione a seguito
dell’accelerazione del fluido, perchè, come già affermato, questo ne riduce la
solubilità. Per ovviare a questo problema può risultare utile iniettare gocce
di acqua pura nel fluido geotermico [5]; questo espediente non solo diluisce i
sali, prevenendone in parte la precipitazione, ma funge anche da detergente
sciogliendo i depositi già formati; sono necessarie particolari cautele affinchè le
gocce di liquido non portino a precoce erosione delle pale, ad esempio si limita
l’iniezione a poche ore la settimana, contenendo così al minimo i danni inflitti
alla turbina.
26
2.2 Turbine a vapore
Figura 2.9: esempio di scaling sulla palettatura di una turbina a vapore (tratto da:
www.mhi-global.com)
2.2 Turbine a vapore
Il contenuto di questa sezione è tratto dai riferimenti bibliografici [6] e [7] ; si
rimanda ai testi indicati per eventuali approfondimenti e precisazioni.
2.2.1 Caratteristiche principali delle turbine a vapore
La turbina a vapore è classificata come macchina dinamica motrice termica. Il
suo funzionamento si basa sull’espansione di una portata di vapore in pressio-
ne, con la conseguente conversione dell’entalpia del fluido in energia cinetica
rotazionale dell’albero della turbina, detto rotore; al rotore può essere collega-
to un alternatore per la produzione di energia elettrica o, più semplicemente,
un’altra macchina, come ad esempio un compressore, così da sfruttare diretta-
mente la coppia erogata.
La conversione di energia termica in energia cinetica è attuata tramite dei
dispositivi in serie, detti stadi; tali dispositivi consistono in due gruppi di
condotti: i primi sono fissi (statore) ed accelerano il fluido, mentre i secon-
di (rotore) sono calettati sull’albero e raccolgono l’energia cinetica del fluido.
Lo statore può presentarsi sia come un insieme di distributori che come una
schiera di profili alari; il rotore, invece, consiste sempre in schiere di palette
di forma aerodinamica, con dimensioni e orientazioni variabili dalla radice alla
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punta.
All’interno delle turbomacchine le trasformazioni si realizzano con velocità tal-
mente elevata che sono considerate adiabatiche; tali trasformazioni non sono
tuttavia irreversibili ed il loro grado di irreversibilità è misurato tramite un
opportuno coefficiente detto rendimento isoentropico.
Poichè la turbina è composta da condotti fissi e mobili è necessario richiamare
alcune relazioni utili all’analisi della macchina stessa.
2.2.2 Moto in condotti fissi e mobili
Si prenda in considerazione un sistema aperto con pareti fisse, dotato di una
sola entrata e una di sola uscita. Facendo l’ipotesi di stazionarietà il bilancio
energetico che caratterizza il sistema è il seguente:




) + (hout − hin) + g(zout − zin) (2.1)
L’equazione 2.1 è chiamata equazione del lavoro in forma termodinamica.
Il salto entalpico del fluido si può scrivere anche come funzione del calore
scambiato con l’esterno Qe e di quello dR generato in seno al fluido in seguito
ad attriti ed irreversibilità:
hout − hin = Q+
∫ out
in



















dp = 0 (2.2)
La (2.2) è detta equazione del lavoro in forma meccanica. Se adesso prendiamo
in considerazione un condotto mobile e ci poniamo in un sistema di riferimento







+ (hout − hin) + g(zout − zin)−Qe = 0 (2.3)






















2.2 Turbine a vapore
2.2.3 Analisi delle turbomacchine
Applicando la teoria esposta nella sezione precedente possiamo ricavare alcune
delle grandezze caratteristiche dell’analisi delle turbomacchine. Si applica la













c21 − c20 + w22 − w21
(2.6)
Esso è indice del frazionamento dell’espansione attraverso uno stadio: se l’e-
spansione del vapore avviene totalmente nello statore, allora il salto entalpico
del rotore è nullo e quindi il grado di reazione è pari a 0; in caso contrario il
grado di reazione è un numero compreso tra 0 e 1. Gli stadi caratterizzati da
R=0 sono detti ad azione, mentre quelli con 0>R>1 sono detti a reazione; per
uno stadio ad azione quindi, in assenza di perdite fluidodinamiche, la velocità






c21 − c20 + w22 − w21
= 0→ w2 = w1
In uno stadio a reazione invece vale
w2 6= w1
e in particolare, poichè i condotti mobili sono convergenti e quindi acceleranti,
ho
w2 > w1
e quindi il grado di reazione risulta maggiore di 0.
Combinando le relazioni trovate su w1 e w2 con gli angoli del flusso ricavati
dal profilo delle pale, come mostrato nelle figure 2.10 e 2.11, possiamo ricavare
lo schema di figura 2.12, denominato triangoli delle velocità.
I triangoli di velocità sono di fondamentale importanza per lo studio delle
turbomacchine, perchè permettono una rapida ed efficace visualizzazione della
relazione fra c, u e w.
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Figura 2.10: calcolo di α1 dai profili delle palette statoriche
Figura 2.11: calcolo di β2 dal profilo delle palette rotoriche
DATI
FORNITI
- Stati termodinamici in 






- Angoli caratteristici del 
palettamento (α1 e β2)
Figura 2.12: triangoli delle velocità di una macchina assiale
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2.2.4 Perdite nelle turbine a vapore
Perdite Interne
Le perdite nelle turbine a vapore si possono suddividere in due gruppi principa-
li: perdite interne e perdite esterne; le prime sottraggono energia utile al fluido
ed avvengono all’interno dei distributori, nei vani rotorici e per urto all’entrata
del vano palare; le seconde riguardano principalmente gli attriti nei cuscinetti
ed in altri organi meccanici e quindi non influenzano il comportamento del
fluido, ma solo la potenza erogata dalla macchina. Poichè lo scopo principale
della presente analisi è la caratterizzazione delle condizioni del fluido in usci-
ta dalla macchina, dobbiamo considerare solo le perdite interne e, fra queste,
quelle più influenti sono di certo quelle per attrito nei condotti fissi e mobili.
Le perdite nei condotti sono caratterizzate tramite un coefficiente, chiamato φ
o ψ a seconda che si tratti di distributori o vani palari, e sono dovute all’at-
trito, a urti e a vortici e quindi crescono all’aumentare della deviazione della
vena fluida [8]:




Dove θ è in gradi ed è uguale a α o β a seconda che si analizzi lo statore
od il rotore. Poichè nel caso in esame la turbina ha solo vani palari l’unico
coefficiente usato è ψ. l’effetto diretto di tali perdite è la riduzione per attrito
delle velocità in esame:
ψ = cr
cid
Tali perdite sono le uniche considerate in sede di calcolo essendo le maggiori e
le uniche quantificabili in modo semplice e diretto.
Umidità del vapore
Un problema ricorrente negli stadi di bassa pressione è quello relativo all’umi-
dità del vapore in espansione; oltre ad erodere la pala, le gocce d’acqua, a causa
della loro inerzia, rallentano il fluido circostante, presentando una velocità in-
feriore rispetto a quella del vapore. Questo effetto comporta una "distorsione"
del triangolo delle velocità del liquido rispetto a quello del vapore, portando ad
un aumento dell’angolo β1 e a una netta incidenza sul dorso della pala rotorica
[11]. Per ridurre al minimo il danneggiamento da erosione, si è soliti preleva-
re le gocce di liquido attraverso drenaggi e ricorrere a materiali più resistenti
per il bordo d’attacco della pala; Per semplicità trascuriamo l’effetto frenante
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delle gocce sul vapore, effetto comunque minoritario rispetto agli attriti nei
condotti descritti in precedenza, e non teniamo in considerazioni la presenza
di drenaggi, la cui efficacia di rimozione è di difficile stima.
2.3 Grandezze statiche e di ristagno
Si richiamano alcune definizioni di grande utilità per l’analisi di una turbomac-
china; le quantità specificate sono essenzialmente frutto di una riformulazione
delle equazioni viste in precedenza, si tratta quindi solo di un modo efficace di
trattare alcuni concetti di base più generali, come, ad esempio, la conservazio-
ne dell’energia.
Consideriamo un condotto fisso monodimensionale, per il quale vale l’equa-
zione (2.1). Facendo l’ipotesi di adiabaticità e assenza di lavoro scambiato,




) + (hout − hin) + g(zout − zin)
Pertanto, è possibile esprimere la seguente uguaglianza:
c2in
2
+ gzin + hin =
c2out
2
+ gzout + hout
Come si vede la somma di entalpia, energia cinetica e potenziale si conserva.
Tale quantità è detta entalpia totale ed è indicata con h0. Perciò possiamo dire
che se in un condotto non ho nè scambi di calore, nè di lavoro con l’esterno
l’entalpia totale si conserva.
Viene detta, invece, entalpia di ristagno hr la quantità:
hrist = hstat +
c2
2
che differisce dalla precedente per il termine potenziale. La quantità hstat viene
così denominata entalpia statica. Per un gas caloricamente perfetto vale:
hrist = cp(T − Trif ) + c
2
2
quindi, prendendo Trif = 0 e dividendo per il cp, si ricava la Temperatura di
ristagno Trist come:












2.3 Grandezze statiche e di ristagno
Se indichiamo con c∗ = (kRT )
1
2 la velocità critica del fluido, allora la tempe-
ratura di ristagno assume la seguente forma:




Consideriamo adesso la (2.2) in assenza di attriti e di scambi di calore con










L’integrale a secondo membro può essere risolto applicando il teorema della





















Moltiplicando entrambi i membri per la densità otteniamo una quantità nota




+ ρgz + p
Si nota quindi che se in un condotto non ho nè scambi di calore, nè forze di
natura dissipativa, la pressione totale si conserva. Analogamente a quanto
fatto per l’entalpia, si definisce la pressione di ristagno prist come:






Richiamando la teoria delineata nel capitolo precedente, si descrive il modello
analitico utilizzato per caratterizzare il funzionamento della turbina.
3.1 Ipotesi e semplificazioni
Lo statore di ogni stadio è considerato monodimensionale; questa semplifica-
zione permette di trascurare eventuali effetti di bordo dovuti alle estremità
dei vani palari e di considerare costanti lungo il raggio le quantità di input
ed output. Nonostante l’ipotesi di monodimensionalità sia molto forte, essa
coglie con sufficiente precisione il comportamento globale del fluido, purchè si
analizzino stadi con palette corte e poco svergolate. Percorrendo la pala stato-
rica dalla radice alla sommità, a causa della divergenza fra le pale, ci troviamo
ad analizzare canali statorici sempre più larghi, che si comportano in prima
approssimazione come ugelli con rapporto di espansione sempre minore; per gli
statori, nell’analisi seguente, le varie grandezze sono considerate costanti lun-
go il raggio e si ipotizza un comportamento globale basato sull’area di eﬄusso
totale; questa viene calcolata dai CAD degli stadi come la sezione di uscita del
vano palare perpendicolare alla direzione del flusso, come si vede in figura 3.1.
Se l’ipotesi di monodimensionalità è accettabile per gli statori (pale poco o
nulla svergolate), altrettanto non si può dire per i rotori; nella nostra analisi
abbiamo assunto il compromesso secondo il quale i rotori del primo e terzo
stadio sono considerati monodimensionali, a causa delle ridotte dimensioni,
mentre, dal quarto stadio in poi, si analizza un numero crescente di sezioni
radiali (da 3 a 7) così da rispecchiare l’effettiva geometria della macchina.
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Figura 3.1: calcolo della sezione di eﬄusso dal profilo delle palette statoriche; in rosso si
vedono i profili palari ed in verde la sezione di eﬄusso
3.2 Stadio ad azione
3.2.1 Statore
Disponendo delle caratteristiche del vapore in ingresso alla macchina, si rica-
vano alcune grandezze fondamentali per l’analisi del primo stadio:
• hm,in = hvap(pin;Tin)(1− Y co2) + cp,co2TinYco2












Inizialmente si stima il rapporto critico di espansione e da questo si ricava la







Questa relazione è valida solo per i gas ideali e quindi fornisce solo una stima
della minima pressione a valle dello statore. Dalle pressioni della miscela si
passa alle pressioni parziali del vapore; calcolato il ∆p = pvap,in − pvap,crit lo si
divide in N intervalli i-esimi e si costruisce una linea di espansione tale che:
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pvap,i+1 = pvap,i − ∆pN
In prima approssimazione l’espansione avviene isoentropicamente e quindi, im-
ponendo si = sin,vap per ogni pvap,i, si trovano dalle tabelle del vapore le corri-
spondenti Tis,i, his,m,i e ρis,m,i. La velocità isoentropica di eﬄusso dallo statore




in + 2(hm,in − his,m,i)]
1
2
Con cin = 0 perchè si analizza il primo stadio della macchina.
Si introduce la correzione sulla velocità per tenere conto delle perdite per
attrito sulle palette: cr,i = ψcis,i e si calcola la portata totale elaborata nelle
condizioni i-esime come:
m˙i = ρr,m,icr,iAtot




è ancora presente in seno al fluido e quindi, se ci spostiamo
lungo l’isobara pvap,i del termine ∆h sul piano h-s, si individua il punto reale
di fine espansione; tuttavia osserviamo che Tis,i ≈ Tr,i, perchè il ∆h è piccolo,




La portata di progetto è uno dei dati in ingresso e quindi selezionando le
condizioni i-esime per le quali risulta:
m˙i ≈ m˙op
si trovano le condizioni di fine espansione reali; con tali valori di pressione,
temperatura e velocità si procede all’analisi del rotore.
3.2.2 Rotore
La pressione a cavallo del rotore in uno stadio ad azione è costante a meno
delle perdite per attrito; quindi, ricavando l’entalpia del fluido in uscita dallo
stadio, nota la pressione, si individua in maniere univoca lo stato del vapore
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sulle tabelle.
Dall’analisi dello statore è nota c1,r = cr,i e, applicando il teorema del coseno




2 − 2c1,ru cosα1] 12
In una ruota ad azione la velocità w rimane costante a meno delle perdite,
valutate nuovamente tramite il coefficiente ψ; risulta dunque:
w2,r = ψw1,r




2 − 2w2,ru cos β1] 12
Note tutte le velocità di interesse si provvede al calcolo del lavoro erogato
dalla macchina, tramite il ∆h di ristagno elaborato dallo stadio; tuttavia, per
determinare le condizioni termodinamiche all’uscita dello stadio, è necessario
determinare l’entalpia statica e quindi, riferendosi all’intero stadio, si scrive:
h2m,stat = h1m,stat −∆hstat
Essendo però il fluido praticamente fermo all’ingresso del primo stadio, vale:
h1m,stat = hm,in
Dalla 2.1, applicata allo stadio in condizioni adiabatiche, ricavo:











Nella formula precedente si possono sostituire le velocità reali, ricavando ∆hr,stat,
o le velocità ideali, ricavando ∆his,stat. Il rapporto fra i due ∆h così determinati




Una volta trovata h2m,stat, si deve stabilire h2vap,stat, permettendo il calcolo di
T2vap,stat = T2,stat (co2 in equilibrio termico col vapore) dalle tabelle del vapore.
Una volta che siano note la T e la p, si possono determinare s2m e s2vap che
sono quantità necessarie per l’analisi degli stadi successivi.
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Il calcolo di h2vap,stat procede in modo iterativo perchè sono note le h2m,stat reali
ed ideali, ma non la h2co2,stat = cp,co2T2,stat, non essendo nota la temperatura.
Nel resto della trattazione, fin quando non indicato diversamente, il pedi-
ce "stat" verrà omesso nonostante tutte le grandezze indicate siano statiche.
L’algoritmo iterativo si compone dei seguenti passi:






usate poi come valori iniziali
di tentativo
2. sulle tabelle del vapore si leggono T2,is e T2,r in funzione di h2vap,is, h2vap,r
e p2vap
3. note le temperature si calcolano le entalpie della co2 come:
h2co2,is = cp,co2T2is
h2co2,r = cp,co2T2r







5. si confrontano questi valori con quelli al passo precedente e si itera dal
punto (2) fino a convergenza
Alla fine di questo semplice algoritmo iterativo sono note le temperature e
le pressioni in uscita dallo stadio; si possono quindi ricavare, direttamente o
come combinazione di grandezze di immediata reperibilità, tutte le proprietà
del fluido evolvente nella macchina.
3.3 Stadi a reazione
3.3.1 Statore
Lo statore del terzo stadio è caratterizzato in modo completamente analogo
a quanto visto per lo stadio ad azione. Dal quarto stadio in poi, invece, si
introducono delle sostanziali differenze per due principali motivi:
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1. Si introduce la possibilità di considerare la "ricompressione" del fluido
nello spazio fra gli stadi; infatti fra due stadi consecutivi il fluido percorre
un tratto anulare assimilabile ad un condotto divergente, all’interno del
quale si conserva l’entalpia di ristagno; poichè il fluido subisce un ral-
lentamento, la sua pressione aumenta e globalmente si registra una lieve
ricompressione fra gli stadi. L’effetto di ricompressione ha comunque un
impatto molto modesto sul risultato complessivo.
2. Il titolo del vapore in uscita dallo statore, una volta entrati nella zona del
bifase, cambia al variare della pvap,i; per tenere conto di questo effetto,
alcune grandezze che dipendono dalla composizione chimica della fase
gassosa, come le pressioni parziali, vengono ricalcolate punto per punto.






I procedimenti seguiti per la ricompressione a monte dello stadio e per l’e-
spansione attraverso lo statore sono identici, essendo tali condotti entrambi
assimilabili ad ugelli; l’unica differenza fra i due calcoli risiede nel fatto che in
un caso Pi+1 > Pi e quindi si ha compressione, mentre nell’altro vale Pi+1 < Pi
e quindi si ha espansione.
Inizialmente si considera la trasformazione isoentropica e si calcolano dalle
tabelle del vapore:
χi = χ(ph2o,i; sh2o,in)
Ti = T (ph2o,i; sh2o,in)
Per il calcolo delle pressioni parziali serve la composizione della sola fase












3.3 Stadi a reazione
Da questo risulta:
nh2og,i = nvap,i =
m˙op(1−Y co2op )χi
MMh2o
Noto il numero di moli di vapore e considerando che nco2g,i si conserva, è imme-
diato ricavare le frazioni molari della fase gassosa; allora per il calcolo della





Disponendo di tali grandezze si può calcolare la ρco2 dall’equazione di stato; la







Nella formula precedente si usano le frazioni molari di progetto, anzichè quel-
le della fase gassosa, perchè la densità della miscela è riferita all’insieme di
liquido, vapore e anidride carbonica; questa è di certo una semplificazione, poi-
chè a rigore la densità si dovrebbe calcolare come media pesata sulle frazioni
volumiche, mentre la formula precedente è valida solo nel caso di gas perfetti;
tuttavia, nel caso in cui la frazione liquida sia molto diluita rispetto a quella
gassosa, la sua frazione volumica è così piccola che non influenza il risultato







Dall’entalpia si ricavano le velocità di eﬄusso ideale e reale e quindi la portata
smaltita, come visto per lo stadio ad azione. Una volta che sia nota la velocità
di eﬄusso, si individuano le condizioni i-esime tali da smaltire la m˙op.
La fase di espansione nello statore segue lo stesso procedimento; le pressioni
e le entalpie in ingresso sono fornite dalla ricompressione appena discussa;
per quanto riguarda l’entropia, essa rimane pari a quella in uscita dallo stadio
precedente, avendo considerato la ricompressione isoentropica.
3.3.2 Rotore
Il modello analitico con cui si analizza il rotore degli stadi a reazione si diffe-
renzia da quello dello stadio ad azione per le seguenti caratteristiche:
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1. La pressione non è costante attraverso il rotore, quindi si modificano le
variabili usate per consultare le tabelle del vapore.
2. Non vale più w1 ≈ w2, e la w2 verrà calcolata imponendo la ca costante
attraverso il rotore; la costanza della componente assiale è un criterio
semplificativo molto usato sia in sede di progetto che di analisi delle
turbomacchine.
3. Durante l’espansione attraverso il rotore si ha la condensazione di una
parte del vapore; risulta quindi necessario ricalcolare la composizione
chimica della fase gassosa, al fine di valutare compiutamente le proprietà
del fluido evolvente; l’approccio usato per valutare queste variazioni è
analogo a quanto visto per lo statore.
4. Negli stadi in cui si considerano più sezioni radiali, la formulazione usata
per ogni sezione è esattamente la stessa; dunque risulta che tali sezioni
sono considerate non interagenti fra loro.
Dall’analisi dello statore sono disponibili:
• cr,1
• cr,0 (se la ricompressione non è attiva, essa corrisponde alla cr,2 dello
stadio precedente, altrimenti viene ricalcolata)
• hm,1
• sh2o,1 = sh2o,0 viene considerata questa entropia invece di quella inter-
media fra statore e rotore, dato che il rendimento isoentropico è definito
complessivamente e non su rotore e statore separatamente.
In modo simile a quanto si è già visto per lo stadio ad azione, si caratterizza
il triangolo delle velocità per ogni sezione radiale:
ca,id = c1,id sinα1
ca,r = c1,r sinα1








2 − 2uc1,r cosα2] 12
Si calcola l’angolo di incidenza della velocità relativa nel caso reale:
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E quindi, noto β2 dalla geometria della pala, si può calcolare il coefficiente ψ
dalla 2.7 in funzione di ∆β.














2 − 2uw2,r cos β2] 12




Il triangolo è completamente caratterizzato e quindi posso ricavare i ∆h e

















Successivamente si procede con il breve calcolo iterativo descritto per lo stadio
ad azione, al fine di ricavare h2vap,is e h2vap,r; l’unica differenza con il caso
precedente è che ph2o2,is = p
h2o
2,r = p2,h2o non è nota e va letta sulle tabelle del
vapore come funzione di hh2o2,is e s1,h2o.
Come output del calcolo iterativo finale si hanno, oltre alle entalpie del vapore,
anche la T e la p in uscita dallo stadio ed è quindi immediato ricavare grandezze
come: χ2, nh2o,2, Y
co2
2,g , s2,h2o, ρ2,h2o e, come combinazione delle precedenti, s2,m
e ρ2,m.
Output dati
I dati ricavati dall’analisi dello stadio si presentano sotto forma di vettori con
un numero di componenti pari a quello delle sezioni in cui è divisa la paletta.
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Poichè gli statori non sono divisi in sezioni è necessario un solo valore di input
per ognuna delle variabili in ingresso; è necessario trattare i risultati vettoriali
in modo da ridurli ad uno scalare, senza però sacrificare eccessivamente l’e-
spressività dell’analisi bidimensionale del rotore. Poichè le varie sezioni i-esime





con le portate i-esime valutate come:
m˙i = ρ2m,iAic2,i sinα2,i
La sezione i-esima è calcolata in modo approssimato come la corona circolare
con raggi interno ed esterno pari a quelli che delimitano la sezione in esame del
rotore; le sezioni sono indicate con il pedice i, mentre i raggi che le individuano








Figura 3.2: visualizzazione della divisione in sezioni della pala rotorica. con l’indice i si
indicano le sezioni palari, mentre con j si indicano i raggi di inizio e fine della sezione sezione
Per il calcolo analitico svolto, le varie grandezze sono note in corrispondenza
dei raggi rj e non nel centroide della sezione i-esima, come sarebbe opportuno;
il problema è aggirato usando uno schema che considera ogni generico scalare
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C2 [m/s] rho2 [kg/m3] A [m2] Sen(α2)
Figura 3.3: andamento Φi in funzione delle sezione, S7
Φi come media fra i valori j-esimi corrispondenti al raggio di inizio e di fine della
sezione in esame; la prima e l’ultima sezione in senso radiale sono caratterizzate
da un solo valore j-esimo e quindi non vi si opera alcuna media. In conclusione,
con il solito significato degli indici, si ha nei centroidi delle sezioni palari:
i = 1...N






se i 6= 1, Ni
Φj+1 = Φi se i = 1, Ni
A questo punto sono calcolabili le m˙i = ρ2m,iAic2,iα2,i e quindi i vari γi.
Noti i pesi γi e le varie grandezze di interesse per ogni sezione i-esima (indicate




In seguito alla media proposta sono noti i valori di input da usare nello statore
successivo.





Il modello proposto permette di ricavare le grandezze in uscita dalla macchina
sotto forma di profili radiali, come si vede nelle figure 3.4, 3.5, 3.6, 3.7, 3.8
e 3.9; in tali immagini si riportano i risultati dell’analisi a valle del settimo









Ogni grafico riporta anche la regressione lineare o quadratica, quale che sia
quella più opportuna, dei dati disponibili per punti; dunque di tutte le gran-
dezze di interesse sono disponibili delle funzioni in rad: ciò risulta fondamentale
per imporre le condizioni al contorno delle successive analisi numeriche.
Come si osserva dalle figure, le grandezze hanno prevalentemente un andamen-
to lineare, a parte la c2t che ha una dipendenza quadratica dal raggio; è degno
di nota il risultato riportato in figura 3.4, dove si osserva che la c2t raggiunge
alla periferia della paletta valori ragguardevoli in relazione alla componente
assiale; poichè al modulo di c2 è associata la perdita di energia cinetica allo
scarico, alti valori della componente tangenziale portano a ηis piuttosto bassi,
















C2 componenti assiale e tangenziale
C2a C2t C2a* C2t*

















P2m P2v P2m* P2v*











































































































Figura 3.10: andamento ηis stadio per stadio
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3.5 Criticità del modello e parametri di regola-
zione
Il modello presentato non è esente da imperfezioni e criticità; infatti, affinchè
possa funzionare nella maniera più corretta, sono necessarie alcune regolazioni
su parametri ai quali il calcolo è risultato essere estremamente sensibile; tali
parametri sono:
• Le sezioni di eﬄusso dei vani statorici
• La perdita di carico concentrata presente fra lo stadio ad azione e il primo
degli stadi a reazione (vedi figura 3.11)




Figura 3.11: geometria della turbina fra primo e terzo stadio
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3.5 Criticità del modello e parametri di regolazione
Vallesecolo1 1.00 1.00 1.00 0.97 0.72 0.90
Vallesecolo2 1.00 1.00 1.00 1.00 0.82 1.00
Farinello 1.00 0.99 0.97 0.74 0.57 0.70
stadio 1 stadio 6stadio 3 stadio 4 stadio 5Centrale stadio 7
Figura 3.12: m˙st/m˙op per le varie centrali
Sezioni di eﬄusso




root − r2tip) sinα1ζ
Dove tutte le grandezze sono valutate stadio per stadio e ζ è un fattore corret-
tivo minore di uno che tiene conto dell’ingombro delle pale e di altri effetti che
riducono la superficie efficace; nel caso in esame, invece, le superfici di eﬄusso
sono state ricavata dai CAD come indicato nel paragrafo 3.1 per garantire la
massima precisione.
Nonostante la cura con cui si sono determinate le aree di eﬄusso, alcuni stadi
sembrano non essere in grado di smaltire la portata di progetto; spesso le dif-
ferenze fra la massima portata smaltibile e quella di progetto sono lievi, ma,
in alcuni casi, si toccano rapporti m˙st/m˙op piuttosto bassi; lo stadio in cui
questo effetto è più evidente è il sesto, dunque il problema è insito nel modello
utilizzato, che per qualche ragione risulta inadeguato a descrivere nel dettaglio
il comportamento di questo stadio in particolare. Nonostante le difficoltà ap-
pena descritte, le portate smaltite sono in generale soddisfacenti, soprattutto
per le centrali di Vallesecolo 1 e 2; in figura 3.12 si riassumono i risultati otte-
nuti e si nota come la centrale di Farinello sia quella più difficile da modellare
accuratamente.
Perdita di carico concentrata







dove cin è la velocità c2 calcolata dello stadio 1, mentre cout è la velocità c0 di
imbocco nello stadio 3, valutata dalla conservazione della portata come:
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con Aout stimata approssimativamente come la corona circolare in ingresso al
terzo stadio.
Le densità sono valutate, a rigore, nelle condizioni di sbocco dallo stadio ad
azione ed imbocco nello stadio a reazione, ma, sapendo che il ∆pconc sarà in
ogni caso piccolo, si assume:
ρm,in ≈ ρm,out
Dai testi specializzati si ricavano βin/out nel caso di brusco allargamento e re-
stringimento della sezione [12], che sono rispettivamente le condizioni di uscita
dallo stadio 1 ed ingresso allo stadio 3. Risulta:βin = 0.5βout = 1
Si stima il ∆pconc in modo da avere un riferimento plausibile per questo pa-
rametro; tuttavia i valori effettivamente utilizzati nel modello analitico sono
diversi e vengono scelti manualmente cercando di ricavare profili di pressione
il più possibile aderenti a quelli forniti da ENEL. In figura 3.13 si riportano i
valori effettivamente utilizzati per le tre centrali in esame.
Numero di ugelli attivi nello stadio ad azione
Il numero di condotti statorici attivi per il primo stadio è funzione delle condi-
zioni termodinamiche del vapore in ingresso; ENEL dichiara che ogni centrale
lavora con 91 ugelli attivi. Stando però alle curve di assetto riportate nel
manuale della turbina, il numero di condotti attivi suggerito per Farinello è
molto probabilmente più basso (fra 70 e 80), coerentemente con la maggiore
pressione a cui è disponibile il vapore per questa centrale. I valori effettiva-
mente utilizzati per questo parametro sono regolati manualmente, cercando,
anche in questo caso, di ricalcare gli andamenti di pressione forniti; in figura
3.13 sono riportati i valori adottati.
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statoriche reale Δp calcolato Δp usato
- - [bar] [bar]
Vallesecolo1 91 88 0.139 0.089
Vallesecolo2 91 83 0.139 0.126
Farinello 74 69 0.156 0
Centrale









[MW] [MW] [MW] [MW]
Vallesecolo1 47 3.6 51.33 0.73
Vallesceolo2 45 3.6 47.94 0.66
Farinello 53 3.6 62.89 6.29
Centrale
Figura 3.14: tabella di confronto fra le Potenze erogate reali e quelle calcolate
3.6 Validazione dei risultati
Nonostante le numerose approssimazioni, le semplificazioni descritte e le ne-
cessarie regolazioni dei parametri più critici, il modello porta a risultati globali
soddisfacenti; possiamo confrontare alcuni parametri, come la potenza erogata
o l’andamento delle pressioni stadio per stadio, con i dati misurati durante
l’esercizio della macchina stessa.
La potenza netta è un dato ottenuto in tempo reale dall’esercente della turbina,
mentre la potenza assorbita dagli ausiliari è disponibile da articoli riguardanti
le centrali in esame [13]; il confronto è riportato in figura 3.14.
Per ognuna delle tre centrali si riportano nelle figure 3.15, 3.16 e 3.17 i valori
della pressione media sulle sezioni di ingresso degli stadi, confrontandola con i
corrispondenti valori misurati.
I dati calcolati e quelli misurati sono in disaccordo solo per il primo stadio e,
in misura minore, per il terzo; dal quarto stadio in poi l’accordo è quasi per-
fetto, come si nota sia dalla potenza erogata (3.14) che dagli andamenti delle
pressioni. Il modello risulta più adatto a descrivere le centrali di Vallesecolo 1
e 2, mentre dà risultati peggiori per Farinello; tuttavia, anche in quest’ultima
centrale, si coglie il processo di espansione globale con sufficiente precisione.
Fra i dati forniti ci sono anche le condizioni al condensatore, che però, anche
in linea di principio, non corrispondono esattamente alle condizioni di sbocco
dall’ultimo stadio; questo fatto risulta ovvio se si considera che, fra il setti-
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Figura 3.16: confronto fra le pressioni misurate o calcolate in ingresso ai vari stadi,VS2
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Figura 3.17: confronto fra le pressioni misurate o calcolate in ingresso ai vari stadi,FAR
mo stadio ed il condensatore, sono frapposte almeno la cassa della macchina
e la condotta di collegamento lunga alcuni metri (lo scarico è verso il basso,
quindi il condensatore si trova al piano inferiore rispetto alla turbina); una
precisa determinazione della perdita di carico fra condensatore e ultimo stadio
è impossibile, non disponendo della geometria di tale porzione di impianto;
ci si limita quindi a fare delle considerazioni generali sul funzionamento della
turbina:
• La pressione al condensatore è imposta dalle condizioni termodinamiche
del vapore; tale pressione si può considerare costante nella misura in cui
il compressore per l’estrazione degli incondensabili riesca a smaltire la
portata di co2 in ingresso; in generale, quindi, se la composizione chimica
del vapore non varia, la pressione al condensatore è costante.
• La turbina risulta lavorare con ogni stadio a reazione, compreso l’ultimo,
in condizioni prossime al bloccaggio; questo è un risultato plausibile, es-
sendo la macchina progettata per lavorare con portate costanti, ed impli-
ca che le condizioni di pressione al condensatore non possono influenzare
il funzionamento della macchina.
• Poichè la pressione agli estremi del volume che collega turbina e conden-
satore è fissa, si ha, al suo interno, un’espansione libera del fluido dovuta
al ∆p residuo, calcolato al netto delle perdite di carico; l’effetto dell’ac-
celerazione del fluido dovuta a tale espansione libera è sempre più mar-
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3 2.91 0.67 3.34 0.54
4 1.96 0.52 1.80 0.60
5 1.01 0.56 1.07 0.46
6 0.57 0.51 0.49 0.53
7 0.29 - 0.26 -
VALLESECOLO 1
stadio
Pressioni Misurate Pressioni Calcolate
p_i  [bar] p_i+1/p_i p_i  [bar] p_i+1/p_i
Figura 3.18: rapporto di espansione per pressioni misurate e calcolate
Misurate
VS1 VS2 FAR
[bar] [bar] [bar] [bar]
Valle S7 0.153 0.129 0.139 0.112
Condensatore - 0.078 0.091 0.086
Calcolate
Figura 3.19: pressioni misurate e calcolate allo sbocco e al condensatore
cato avvicinandosi al condensatore; si può quindi immaginare che, nelle
sezioni immediatamente a valle della macchina, i campi di moto, pres-
sione e temperatura possano essere determinati con un’approssimazione
accettabile, prescindendo dalla pressione del condensatore.
In base alle considerazioni fatte possiamo determinare la pressione a valle del
settimo stadio, analizzando solamente il funzionamento della turbina; per avere
una conferma dei valori trovati, si ricava un valore plausibile della pressione
allo sbocco per mezzo del rapporto di espansione medio lungo la macchina;
tale grandezza è calcolata come:i = 1...Nstλ = ∑i pi+1pi
Nst
e quindi si trova:
pout,st,7 = λpout,st,6
In figura 3.18 si può verificare come i rapporti di espansione dei vari stadi
siano abbastanza simili fra loro, rendendo la media di tali valori coerente con
il funzionamento reale della macchina.
Si confronta in figura 3.19 il valore di pressione previsto dal modello con
quello ricavato dai dati misurati; risulta che il modello proposto coglie in modo





Prima di passare all’analisi delle simulazioni e dei corrispondenti risultati, si
riportano alcuni fondamenti teorici riguardo ai modelli utilizzati durante il
calcolo; tutto il materiale riportato di seguito è tratto dalla guida di teoria di
FLUENT® [14] e non rappresenta altro che una breve introduzione necessaria
per la completa comprensione dei metodi utilizzati.
4.1 Sistema generale di equazioni
La forma più semplice del sistema di equazioni che descrivono un flusso com-






















































• xj coordinata spaziale j-esima
• uj componente j-esima della velocità
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4.2 I modelli k − ε
• µ viscosità dinamica
• keff conducibilità termica effettiva (vedere sezione 4.2)





• Jj è specificato nella sezione 4.3
Le grandezze che compaiono nelle precedenti equazioni sono tutte medie d’ensemble,
a meno che non sia indicato diversamente dall’apice sulla grandezza che sta ad
indicare la fluttuazione della quantità specificata.
L’ultimo termine della 4.2 tiene conto delle fluttuazioni della velocità dovute
alla turbolenza; tale termine è calcolato con uno dei modelli di turbolenza della
famiglia dei k − ε.
4.2 I modelli k − ε
I modelli di turbolenza k − ε risolvono due equazioni di trasporto aggiuntive
per le grandezze k (energia cinetica turbolenta) ed ε (rateo di dissipazione di
k).




Il modello utilizzato nell’analisi della turbina è il realizable; tale modello mo-
stra sostanziali miglioramenti rispetto allo standard k − ε nei casi in cui sono
presenti linee di flusso fortemente curvate, vortici, moti rotazionali e flussi se-
parati (tutte situazioni tipicamente ostiche per la variante standart).
Il termine realizable indica che il modello soddisfa certi vincoli matemati-


















dove µt è la viscosità turbolenta ricavata nei modelli k − ε come µt = ρCµ k2ε .
La 4.4 è generalmente detta ipotesi di Boussinesq.
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Per flussi incomprimibili in regime stazionario vale ∂uk
∂xk
= 0 e quindi, ricordando

















che è chiaramente assurdo.
Per evitare questa contraddizione il realizable k − ε prende, a differenza degli







• A0 = 4.04
• As è funzione del tensore degli sforzi di Reynolds Sij





































+ρC1Sε − ρC2 ε2k+√νε + C1ε εkC3εGb + Sε
dove:
• σk = 1.0
• σε = 1.2
• Gk termine di generazione di energia cinetica turbolenta dovuta ai gra-
dienti della velocità media
• Gb termine di generazione di energia cinetica turbolenta dovuta agli
effetti di galleggiamento
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• Ym contributo dovuto alle dilatazioni fluttuanti nei flussi comprimibili
• Sk termine di sorgente di k definito dall’utente
• S termine di sorgente di varepsilon definito dall’utente
• S =
√
2Sij2Sij con Sij tensore degli sforzi di Reynolds





con η = S k
ε
• C2 costante empirica del modello
• C1 = 1.44




Per quanto riguarda l’equazione dell’energia, nel realizable k − ε vale:
keff = k +
cpµt
Prt
dove Prt = νtαt è numero di Prandtl turbolento.
4.3 Trasporto delle specie chimiche
Nel caso in cui il problema presenti la diffusione ed il trasporto di più specie
chimiche la 4.1 è modificata per tenerne conto; il modello utilizzato per tenere
conto di questi effetti è lo species transport che aggiunge N − 1 equazioni di
trasporto per le frazioni massiche, dove N è il numero delle specie coinvolte.
Per ogni specie i-esima si può scrivere una equazioni relativa a Yi:
∂
∂t
(ρYi) +∇ · (ρ ~v Yi) = ∇ · ~Ji + Si (4.6)
dove Si termine di sorgente da fasi disperse e può includere altre sorgenti






Per minimizzare l’errore numerico, la N -esima specie è quella con la frazione
massica maggiore.
Risulta ovvio che sommando le 4.6 su tutte le i si ritrova la 4.1.
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4.4 Modelli Multiphase
Il termine ~Ji rappresenta il flusso diffusivo delle specie sotto gradiente di con-














• Di,m coefficiente di diffusione massica molecolare per la specie i-esima
• DT,i coefficiente di diffusione termica per la specie i-esima, pari a 0 nel
caso in esame.
• Dt = µtSct diffusività turbolenta, risulta che Dt  Di,m





Se il caso in esame presenta due fasi distinte i modelli Multiphase premettono
di calcolare le interazioni presenti. In un flusso multifase possiamo distinguere
fasi gassose, liquide o solide e ad ognuna di queste corrispondono modalità di
interazione con le altre fasi diverse.
Esistono due approcci per la simulazione numerica di flussi multifase: l’ap-
proccio Euler-Lagrange e quello Euler-Euler ; per ciascuno dei due casi sono
disponibili più opzioni di risoluzione.
4.4.1 Modelli Euler-Lagrange (Discrete Phase Model)
Nei modelli Euler-Lagrange il fluido e le particelle disperse in esso sono ana-
lizzate in modo distinto: il fluido è considerato come un continuo regolato da
equazioni analoghe a quelle presentate in precedenza; la fase dispersa invece è
risolta separatamente con un approccio lagrangiano: non sono visualizzate le
singole particelle, bensì le traiettorie che esse compiono all’interno del fluido.
Il percorso seguito dalla particella all’interno del continuo può essere ricavato
integrando nel tempo il bilancio di forze sulla particella stessa; tale bilancio
viene scritto in un sistema di riferimento lagrangiano e quindi le forze che agi-
scono sulla particella devono uguagliare la sua forza di inerzia.
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Se consideriamo una particella dotata di velocità up, densità ρp e diametro
dp e immaginiamo che sia immersa in un fluido in movimento con velocità












• FD = 18µCDRe24ρpd2p
• CD coefficiente di resistenza aerodinamica della particella
• Re è definito in questo caso come Re = ρdp|up−u|
µ
• gi è la componente della gravità secondo la direzione i
• Fi è un termine aggiuntivo di accelerazione caratteristico del tipo di
particella e del fluido in cui quest’ultima è immersa
Le forze che è possibile includere nel termine Fi sono:
• virtual mass force, forza richiesta per accelerare il fluido attorno alla
particella; è significativa solo se ρp  ρ
• forze che insorgono in sistemi rotanti
• termophoretic force, forza dovuta a gradienti di temperatura
• Brownian force, forza legata al moto Browniano; ha effetto solo sulle
particelle con diametri dell’ordine del micron
• Saffman’s Lift Force, portanza legata allo sforzo di taglio; ha effetto solo
sulle particelle con diametri dell’ordine del micron
La dispersione delle particelle dovuta alla turbolenza della fase continua può
essere predetta con un modello di tracciamento stocastico; tale modello sfrutta





Di default FLUENT® calcola le traiettorie delle particella usando la sola com-
ponente media della velocità u = u + u′, ma è comunque possibile tenere
conto del termine fluttuante durante l’integrazione della 4.7; sotto l’ipotesi di










Si assume che la componente fluttuante obbedisca ad una distribuzione di




dove ζ è un numero casuale distribuito normalmente.
Si sostituisce la 4.8 nella 4.7 e si integra per ricavare la traiettoria cercata. Per
evitare un effetto troppo grande delle fluttuazioni statistiche, si generano più
traiettorie per ogni particella e si mediano i risultati trovati.
E’ possibile includere i seguenti tipi di particelle: prive di massa, inerti(soggette
a riscaldamento/raffreddamento), gocce (interagenti sia termicamente che chi-
micamente), combustibili e multicomponenti (più componenti all’interno delle
gocce/particelle).
4.4.2 Modelli Euler-Euler
In questi modelli le diverse fasi sono trattate come dei continui compenetranti;
tuttavia il volume di una fase non può essere occupato da quello di un altra
fase, quindi viene introdotto il concetto di frazione volumica che rappresenta
la frazione di spazio localmente occupata dalla fase in esame. La frazione
volumica è funzione sia dello spazio che del tempo e la somma di tutte le
frazioni volumiche è unitaria.
Sono disponibili tre differenti modelli multifase Euler-Euler :
• Volume of Fluid (VOF), adatto a fluidi non compenetranti e quando
l’interfaccia fra le fasi è di maggiore interesse
• Mixture, adatto per sistemi in cui la fase dispersa è molto diluita
• Eulerian, modello più generale che risolve per ciascuna fase un set di
n equazioni di continuità e quantità di moto, differenti per tipologia di
materiale (granulare, fluido, ecc.)
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Poichè nell’analisi effettuata la fase liquida è molto diluita, il modello più
adatto è in teoria il mixture; all’atto pratico tale modello ha presentato forti
problemi di convergenza ed è stato così necessario ricorrere ad un approccio
più generico tramite la formulazione eulerian.
Il modello eulerian
il modello risolve per ciascuna fase un set di equazioni di bilancio simile a quello
discusso in precedenza(sezione 4.1); Le equazioni di questi set sono riformulate
tenendo conto della frazione volumica αq della fase q-esima; disponendo di n







q=1 αq = 1.













• ~vq è la velocità della fase q
• ρeq è la densità di riferimento della fase
• ρq è la densità locale della fase q
• m˙pq indica la massa trasferita dalla fase p alla fase q e m˙qp il viceversa















~Fq + ~Flift,q + ~Fvm,q
)
dove:
• αq è la frazione volumica
• τ¯ è il tensore degli sforzi viscosi per la fase q
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• Kpq coefficiente di scambio di quantità di moto tra fasi; tale coefficiente
è espresso in vari modi, ad esempio, in caso di flussi con bolle o gocce, si
ricorre generalmente all’uso della universal drag law
• ~Fq sono le forze di volume
• ~Flift,q = −Clρqαp(~vq − ~vp)× (∇× ~vq) è la forza di portanza; vale ovvia-
mente ~Flift,q = −~Flift,p
• Cl è il coefficiente di portanza, spesso preso come pari a 0.5
• ~Fvm,q è la virtual mass force, presente in caso di accelerazione relativa
della fase p rispetto alla fase q






+∇ · (αqρq~uqhq)= αq ∂pq
∂t





Qpq + m˙pqhpq − m˙qphqp
)
dove:
• hq è l’entalpia specifica della fase q
• ~qq è il flusso termico
• Sq è un termine di sorgente entalpico dovuto a reazioni chimiche o a
scambio radiativo
• Qpq è la potenza termica scambiata fra la fase p e la fase q; ovviamente
vale Qpq = −Qqp
• hpq è il calore latente di eventuali scambi di massa fra le fasi
Turbolenza nei modelli eulerian
Con l’approccio euleriano è possibile utilizzare il modello k−ε in tre modalità:
• mixture, modello generico adatto per fluidi separati o flussi multifase
stratificati
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• dispersed, adatto per sistemi nei quali la fase secondaria è molto diluita
ed il suo campo di moto è influenzato solo dalla turbolenza della fase
primaria; viene risolto solo il set di equazioni della turbolenza della fase
primaria e le caratteristiche della fase secondaria sono calcolate in base
ai risultati ottenuti
• per phase, risolve un sistema di equazioni per k e ε per ognuna delle fasi;
tale modello è utile quando il trasferimento di turbolenza tra le fasi ha
un ruolo fondamentale nella descrizione del problema
Viste le caratteristiche elencate per queste tre opzioni, per questa analisi il
modello appropriato è quello dispersed ; le equazioni di k e ε vengono quindi


















































εq termini che tengono conto dell’influenza della fase diluita su
quella continua
• Gk,q termine di sorgente di energia cinetica
• ~Uq media pesata sulle frazioni volumiche delle velocità delle fasi
4.5 Modellazione della presenza delle pareti
Quando si risolvono le equazioni della turbolenza è importante modellare cor-
rettamente la zona immediatamente adiacente alle pareti solide; fisicamente
la presenza della parete origina una strato limite e si deve decidere se questa
zona deve essere simulata nel dettaglio o modellata in modo semplificato; le
opzioni disponibili sono, quindi, due:
• wall functions : leggi semi-empiriche che legano le condizioni sulle pareti
a quelle del fluido immediatamente vicino ad essa; è quindi necessario
che la mesh a parete non sia eccessivamente fitta
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• near-wall modeling : la regione in cui si risente degli effetti viscosi viene
risolta direttamente; tale metodo richiede una mesh di parete adeguata-
mente raffinata. Questo approccio è adottato nel caso in cui sia necessario
simulare accuratamente gli effetti di parete
In questo lavoro di tesi non si è interessati alla simulazione diretta dello strato
limite e quindi si sceglie di usare le wall functions.









• k ≈ 0.4 è la costante di Von Karman






è la distanza adimensionale dalla parete
• kP è l’energia cinetica turbolenta nel nodo P vicino alla parete
• yP è la distanza del punto P dalla parete




se y∗ > 11
U∗ = y∗ se y∗ < 11
La descrizione per i nodi molti vicini alle pareti (y∗ < 11) è in generale poco
esatta e porta a risultati non fisici man mano che y∗ tende ad 1; per evitare
il deteriorarsi dell’efficacia della wall function per valori di y∗ inferiori a 11, si









5.1 Ipotesi di simmetria assiale
5.1.1 Geometria della cassa della turbina
Una volta modellato il funzionamento della turbina, si hanno le necessarie con-
dizioni al contorno per passare alle simulazioni numeriche della zona a valle
della macchina; analizzando la geometria della turbina si individuano due zo-
ne principali: la parte che racchiude gli stadi e la cassa che funge da raccordo
fra la macchina e la condotta che porta il vapore al condensatore; la seconda,
che di seguito individueremo semplicemente come "cassa", si presenta come
un volume approssimativamente rettangolare in cui il vapore entra dalla parte
posteriore e viene poi convogliato verso il basso, attraverso il pavimento, fino
al condensatore (figure 5.1 e 5.2).
Poichè la cassa non ha una forma assialsimmetrica, l’analisi non può essere
direttamente ridotta ad un problema bi-dimensionale; occorre quindi verifica-
re, tramite una simulazione 3D preliminare, che, almeno nelle zone più vicine
alle palette dell’ultimo stadio, il flusso mantenga quell’assial-simmetria che lo
caratterizza durante l’evoluzione in turbina.
5.1.2 Simulazione 3D introduttiva
Modelli
per verificare l’ipotesi di assial-simmetria si ricorre ad una simulazione 3D
molto semplificata: oltre ai modelli di base, flow e momentum, sono attivi
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5.1 Ipotesi di simmetria assiale
Figura 5.1: vista di lato della cassa del turbina con annessa la fine del cono contenente gli
stadi.
Figura 5.2: vista dal basso della cassa del turbina con annessa la fine del cono contenente
gli stadi. In blu si può vedere la sezione di ingresso del vapore ed in rosso quella di uscita.
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solo:
• realizable k − ε, per la turbolenza
• energy equation, per la coprimibilità del flusso (Ma>0.3 in alcuni punti
del dominio)
Si trascurano per il momento il trasporto di specie e la presenza di gocce.
Griglia di calcolo
Tenendo presente che non siamo interessati a trarre dei valori numerici da que-
sta simulazione, si sceglie di non verificare l’indipendenza della soluzione dal
numero degli elementi usati nella griglia di calcolo; si può giustificare questa
scelta, solo per la simulazione in questione, considerando che allo stadio at-
tuale l’interesse è rivolto solamente al comportamento generale del fluido.
Cercando di semplificare ulteriormente il problema, si trascura la componente
tangenziale della velocità di eﬄusso dalle pale della turbina; in questo modo
il problema presenta un piano di simmetria a metà della larghezza della cassa
ed è sufficiente simulare solo una delle due metà. Nelle figure 5.3 e 5.4 si vede
il volume all’interno del quale è svolta la simulazione.
La mesh è stata creata con il software ICEM CFD® tramite l’algoritmo
Octree e contava al momento della creazione circa 12 milioni di elementi te-
traedrici; gli elementi di tale mesh sono stati poi convertiti su FLUENT® in
elementi poliedrici, riducendone il numero di circa un sesto, fino a 2.180 milioni
di elementi.
A parità del numero di elementi, una mesh poliedrica risulta generalmente
avere una accuratezza migliore e una convergenza più rapida rispetto alle co-
muni mesh tetraedriche [15] [16]; questo dipende principalmente dal maggior
numero di facce dell’elemento, portando ad effetti di diffusione numerica mi-
nori. Sono tuttavia necessarie alcune accortezze dal momento che il processo
di conversione è automatico: è necessario, ad esempio, partire da una mesh
estremamente fitta, non solo perchè il numero ne viene fortemente ridotto, ma
perchè è necessario che la griglia di partenza sia di qualità molto alta, cosic-
chè il processo di conversione vada a buon fine e generi una griglia di qualità
altrettanto buona. La mesh di partenza su ICEM® presentava solo elementi
tetraedrici ed era caratterizzata da una skewness massima di circa 0.7 (sono
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5.1 Ipotesi di simmetria assiale
Figura 5.3: vista dal basso del dominio di calcolo,in giallo si possono vedere i piani di
simmetria, in blu l’inlet del vapore ed in rosso l’outlet.
accettabili valori fino a circa 0.9 [23]) garantendo così una mesh finale di qua-
lità adeguata.
Considerando che la mesh viene convertita da FLUENT® senza che si possa
poi poterla adattare (i comandi di adapt non funzionano su mesh poliedriche)
è necessario che il dimensionamento venga fatto sulla griglia tetraedrica; la
tecnica utilizzata è abbastanza elementare: ci si è limita a specificare le di-
mensioni massime degli elementi sulle superfici, su alcuni spigoli e nel volume
della cassa; si attiva infine l’opzione che raffina automaticamente la mesh in
base alla vicinanza con elementi geometrici ed alla curvatura degli stessi (come
una semplice size function di proximity and curvature). In figura 5.5 si riporta
il confronto fra una mesh tetraedrica ed il suo corrispettivo poliedrico.
Condizioni al contorno
Dal modello analitico si traggono i parametri che caratterizzano la corrente
fluida; in ingresso si sceglie di imporre una condizione di velocity inlet e si
specificano pressione statica, temperatura e velocità (in modulo e direzione).
Si conosce la portata che deve fluire nel volume, quindi si specifica all’uscita
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5.1 Ipotesi di simmetria assiale
Figura 5.4: vista di lato del dominio di calcolo, in giallo si possono vedere i piani di
simmetria.
un pressure outlet con una pressione statica tale da smaltire esattamente la
portata di progetto.
Risultati
In figura 5.6 vediamo le stream line che delineano il campo di moto all’interno
della cassa; per quanto riguarda l’assialsimmetria, nelle figure 5.7, 5.8 e 5.9
si mostrano i campi scalari di temperatura, pressione e modulo della velocità
a distanza di 35 e 60 cm dall’inlet; come si osserva, il problema risulta suffi-
cientemente assialsimmetrico nelle zone immediatamente a valle dell’ingresso,
mentre questa ipotesi perde di validità allontanandosi dalla zona di imbocco.
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Figura 5.5: confronto fra una mesh poliedrica ed una tetraedrica.
Figura 5.6: visualizzazione campo di moto all’interno della cassa.
72
5.1 Ipotesi di simmetria assiale
Figura 5.7: confronto T a distanza di 0.35m e 0.6m dall’inlet.
Figura 5.8: confronto p a distanza di 0.35m e 0.6m dall’inlet.
73
5.2 Griglia di calcolo 2D
Figura 5.9: confronto v a distanza di 0.35m e 0.6m dall’inlet.
5.2 Griglia di calcolo 2D
Una volta giustificata la scelta di affrontare il problema come bi-dimensionale,
rimane da decidere cosa considerare come dominio di calcolo vero e proprio
Immaginiamo di sezionare l’intera macchina con un piano passante l’asse di
rotazione, individuando così quattro zone: albero, palettatura, volume della
cassa e pareti della cassa (figura 5.10); nelle simulazioni si includono il fluido,
il rotore e la cassa poichè gli stadi della turbina sono stati modellati analiti-
camente. La scelta di considerare nel calcolo anche le zone “solide” è dovuta
al fatto che un’accurata determinazione delle condizioni termiche nella zona
del danno è di fondamentale importanza. Risulta chiaro che in ogni caso, ai
confini topologici di queste zone si devono fare delle assunzioni e delle ipotesi
semplificative; una dettagliata analisi delle condizioni al contorno è riportata
nella sezione 3.5.
Una volta individuato il dominio di calcolo si costruisce la griglia di calcolo; il
software utilizzato in questo caso è MESH® all’interno del quale le interfacce
fra le tre parti solide e fluide sono generate automaticamente; questo garanti-
sce che le pareti di interfaccia siano meshate in modo conforme (figura5.11),
ossia con un uguale numero di elementi da entrambe le parti, garantendo una
migliore accuratezza della soluzione.
Per le due zone solide si utilizza una mesh triangolare, mentre per il fluido
si ricorre ad una tecnica mista fra triangoli e quadrati, la multizone quad/tri,
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Figura 5.10: sezione assiale della macchina; in rosso la palettatura, in verde le pareti cassa,
in blu il volume della cassa ed in giallo l’albero.
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Figura 5.11: particolare della griglia di calcolo; si vede come all’interfaccia la mesh sia
generata in modo conforme.
che garantisce un risultato molto uniforme e di alta qualità.
Il dimensionamento della mesh non è stato eseguito tramite l’uso di size func-
tion automatiche, ma si è preferito determinare manualmente le dimensioni
degli elementi su vari spigoli principali; questa strategia ha permesso un con-
trollo diretto sulla qualità e sulle dimensioni caratteristiche degli elementi in
varie zone: sono assegnate mesh grossolane ai punti di basso interesse, come
ad esempio la parte centrale dell’albero rotore, e mesh molto fitte alle zone
come la parete danneggiata.
5.2.1 Indipendenza della soluzione dal numero di elemen-
ti della mesh
La prima fase dell’analisi numerica consiste nel verificare che la soluzione non
dipenda dal numero degli elementi della griglia di calcolo; è accettabile verifi-
care l’indipendenza della soluzione considerando le tre zone inizialmente divise
ed operando delle simulazioni di prova distinte. Per brevità si riportano solo
i risultati relativi alla parte fluida del dominio di calcolo, poichè questa zona
è quella caratterizzata dai fenomeni fisici più complessi e quindi richiede una
più accurata simulazione.
Nelle figure 5.12, 5.13, 5.14 e 5.15 si riportano i risultati relativi a tre prove
con griglie di dimensioni crescenti (66, 79 e 95-mila elementi); i dati sono cam-
pionati lungo due linee tracciate nel dominio fluido: la prima rileva i valori
di pressione e velocità all’interno della cavità, mentre la seconda registra le
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5.2 Griglia di calcolo 2D
stesse grandezze in una zona più ampia che va dalla sommità della pala fino
alla parete esterna del dominio.
Come si osserva dalle immagini, la griglia da circa 6.6 × 104 elementi coglie
con sufficiente precisione i fenomeni fisici indagati e quindi risulta superfluo


























Figura 5.13: prove di validazione della griglia; modulo della velocità nella zona del danno.
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Figura 5.15: prove di validazione della griglia; modulo della velocità nella zona del fluido.
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5.3 Condizioni al contorno
5.3 Condizioni al contorno
5.3.1 Fluido
Si impone all’ingresso una condizione di velocity inlet e si specificano dei profili
in ingresso di velocità assiale e tangenziale, di temperatura, di frazione massica
di CO2 e di frazione volumica di liquido. Tutti i profili elencati sono ricava-
ti dal modello analitico della turbina e caricati sotto forma di file .TXT in
FLUENT® grazie all’ambiente Profiles, disponibile sotto la sezione Boundary
Conditions.
All’uscita si impone un pressure outlet con pressione media sulla sezione rego-
lata in modo che all’inlet si smaltisca esattamente la portata di progetto.
L’ingresso dell’aria, invece, si basa sul modello analitico delle tenute: in base al
∆p stimato si conosce la portata di aria in ingresso e la sua velocità. La tem-
peratura dell’aria è pressochè pari a quella delle tenute che attraversa e quindi
deve essere determinata iterativamente: quando la simulazione è arrivata ad
un buon grado di convergenza si controlla la temperatura delle pareti subito
adiacenti all’inlet dell’aria e si regola la temperatura del flusso di conseguenza;
generalmente è sufficiente regolare la temperatura dell’aria una sola volta. In
appendice C si riportano i dettagli riguardo al calcolo delle portate d’aria nelle
tenute.
5.3.2 Solido
Per il solido la situazione è molto più complessa: alcune delle condizioni al
contorno si basano su ulteriori simulazioni minori che descrivono lo scambio
termico fra rotore e fluido in alcune particolari configurazioni. Di seguito si
riporta una breve analisi delle condizioni al contorno assunte per la cassa ed il
rotore.
Cassa
In figura 5.16 si vedono le superfici della cassa divise per condizioni al contorno;
si riporta una breve descrizione dei vari gruppi:
1. Gruppo delle superfici accoppiate con il fluido; attraverso di esse lo
scambio termico è gestito in completa autonomia dal software.
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Figura 5.16: geometria della cassa con le superfici divise per gruppi di condizioni al
contorno
2. Gruppo delle superfici della cassa confinanti con l’esterno della turbina.
Su tali superfici si impone uno scambio termico convettivo, con coeffi-
cienti caratteristici della convezione naturale (tipicamente fra i 5 ed i
10 W/m2), ed uno scambio radiativo semplificato (emissività  = 0.7,
valore tipico dell’acciaio non lucido); si assume che la temperatura delle
pareti della stanza sia pari a quella dell’aria circostante la turbina, circa
30 gradi.
3. Gruppo che raccoglie le superfici di alcune cavità interne alla cassa; su
queste superfici si impone uno scambio di convezione naturale con coef-
ficienti di 5 W/m2 e temperature prese come la media fra le pareti della
cavità stessa (si deve quindi assumere dei valori di tentativo plausibili ed
iterare almeno una volta).
4. gruppo delle superfici di contatto fra cassa e rotore; in realtà il contatto
fra i due corpi non è diretto, ma mediato dalle tenute attraverso cui scor-
re aria; per semplicità le tenute non sono simulate, e la loro presenza è
modellata tramite uno strato di materiale conduttivo; questo strato ha lo
stesso spessore della tenuta e conducibilità termica tale che la resistenza
risultante è pari a quella convettiva calcolata. I valori medi del coef-
ficiente di scambio all’interno delle tenute sono ricavati dai riferimenti
bibliografici [17] e [18] ed i dettagli del calcolo effettuato sono riportati
in appendice C.
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Figura 5.17: geometria del rotore con le superfici divise per gruppi di condizioni al contorno
Rotore
Con un procedimento analogo a quello seguito per la cassa si descrivono i
gruppi indicati in figura 5.17:
1. Gruppo che raccoglie l’asse e la simmetria centrale dell’albero rotore.
2. Gruppo delle sezioni iniziali dell’albero che scambiano con il vapore surri-
scaldato; lo scambio termico in queste sezioni, per via della distanza dalla
zona del danno, ha un basso impatto sulla soluzione finale; si assume un
coefficiente di scambio medio di 300 W/m2.
3. Gruppo delle superfici della zona del danno; lo scambio termico in questa
porzione di dominio è simulato in completa autonomia da FLUENT®
grazie alla risoluzione accoppiata della zona solida e di quella fluida.
4. Gruppo delle superfici di contatto fra rotore e cassa, la trattazione è
analoga a quanto descritto per la cassa.
5. Gruppo delle superfici che scambiano per convezione naturale con le
cavità della cassa descritte in precedenza; si assumono temperature e
coefficienti di scambio analoghi alla cassa.
6. Gruppo che comprende solo la superficie finale dell’albero rotore; nella
realtà in questo punto si ha un giunto che collega l’albero all’alternatore
o alla pompa dell’olio, a seconda del lato della macchina considerato.
Per semplicità si impone una temperatura di 45 gradi, perchè tale valore
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è plausibile se confrontato con le temperature operative dei due organi
sopra citati.
7. Questo gruppo raccoglie le superfici sulle quali si innestano idealmente le
palette; in linea di principio il modo più corretto per modellare lo scam-
bio termico in questa zona è quello di assimilare il problema a quello
dell’aletta monodimensionale; questo permetterebbe di calcolare il flusso
disperso, fornendo così la condizione al contorno cercata. Purtroppo la
determinazione del coefficiente di scambio fra le pale ed il fluido è un pro-
blema di notevole difficoltà e persino in letteratura si preferisce general-
mente simulare l’insieme pala-fluido, tralasciando così la determinazione
dei coefficienti di scambio locali. I pochi valori di riferimento disponibili
in letteratura sono riferiti a turbine a gas refrigerate e non sono quindi
utili per la nostra analisi. Pur non potendo stimare in modo affidabile
il flusso termico smaltito dalle pale, si può facilmente immaginare che i
coefficienti di scambio siano molto alti vista la forte turbolenza, le alte
velocità, la presenza di gocce e di vapore condensante; sulla base di que-
sta considerazione, si può ragionevolmente assumere che la temperatura
della paletta sia prossima a quella del fluido che la lambisce.
8. Questo ultimo gruppo si compone di tutte quelle superfici del rotore che
si affacciano sugli stretti meati di fluido compresi fra la base dello sta-
tore ed il rotore stesso. Queste porzioni di fluido sono messe in moto
dall’attrito con il rotore e rientrano in una nota casistica fluidodinamica
denominata "moti di Batchelor"; tali moti si presentano come la succes-
sione di uno strato limite, di un nucleo potenziale ed di un altro strato
limite e sono stati oggetto di profonda investigazione numerica e speri-
mentale [19] [20] [21] .
Negli articoli citati in bibliografia si trovano dei valori di riferimento per i
coefficienti di scambio termico convettivo, calcolati in condizioni parago-
nabili a quelle di alcune zone della turbina in esame; in base a tali valori
possiamo validare delle semplici simulazioni eseguite su meati di forma
rettangolare, con spessore pari a quello medio registrato nella turbina
(appendice A). Dalle simulazioni risulta che FLUENT® è in grado di
prevedere dei coefficienti di scambio dello stesso ordine di grandezze di
quelli reperibili in letteratura; nonostante questa sia una stima grossola-
na, in mancanza di dati più accurati, si è ritenuto accettabile ricorrere
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ai valori ricavati tramite le simulazioni; sei dei meati vengono simulati,
mentre per i rimanenti si calcolano i coefficienti di scambio convettivo
tramite una regressione polinomiale di grado 2 effettuata sui dati rica-
vati. La condizione di scambio convettivo richiede anche di specificare
la temperatura del fluido con cui la parete si trova a scambiare calore:
si verifica dalle simulazioni dei meati che la temperatura del fluido evol-
vente nei pressi della radice della pala rotorica è una stima accettabile
della temperatura cercata.
In appendice A si riportano alcuni dettagli sui meati e sulle simulazioni
eseguite su di essi.
5.4 Impostazioni del calcolo
5.4.1 Modelli
Come già introdotto in altri capitoli del presente lavoro, i modelli multifase
adottati sono Eulerian e DPM; in breve le impostazioni generali adottate per
il primo modello sono:
• Due fasi euleriane
• Schema di risoluzione implicito per la frazione volumica.
Mentre per il secondo valgono:
• L’iterazione del modello DPM che calcola le traiettorie delle gocce av-
viene ogni 10 iterazioni della fase continua
• Le dimensioni dei diametri delle gocce iniettate sono calcolate tramite
una distribuzione Rosin-Rammler con dieci fasce di valori; i parametri
di tale distribuzione: Dmin = 2 · 10−6 m, Dmax = 4 · 10−5 m e D =
2.123 · 10−5 m; lo spread parameter della distribuzione è stato calcolato
e vale circa 2.75 (i valori indicati sono tratti dal rifermento bibliografico
[22])
• L’impatto delle gocce con le pareti è considerato per semplicità comple-
tamente anelastico: quando una goccia impatta su una superficie solida
viene catturata
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5.4.2 Materiali
La fase principale è composta da una miscela gassosa di vapore, aria e CO2 la








Le altre proprietà termo-fisiche sono calcolate come media pesata sulle frazioni
massiche locali.
Per ognuno dei componenti della miscela ρ(p;T ) è calcolata in modo diverso:
aria e CO2 sono considerati gas ideali, mentre il vapore è considerato un gas
reale (l’equazione di stato Soave-Redlich-Kwong [14]); le altre proprietà termo-
fisiche dei tre fluidi sono calcolate come funzioni polinomiali della temperatura.
La fase secondaria è composta di sola acqua liquida e le sue proprietà sono con-
siderate costanti. Il calcolo delle proprietà illustrato in questa sezione si basa
su costanti ed equazioni automaticamente presenti in FLUENT® : nessuna
ulteriore ipotesi è stata avanzata.
5.4.3 Interazioni fra le fasi
Le interazioni fra le fasi attivate sono diverse per i due modelli utilizzati. Per
eventuali integrazioni e approfondimenti si rimanda ai capitoli 16 e 17 del
riferimento [14].
Eulerian
• universal-drag per la forza di drag, adatta per flussi con bolle o gocce
• Simonin et alii per l’interazione turbolenta fra fase gassosa e gocce
• 0.07 [n/m] per tensione superficiale dell’acqua (calcolata alla T media
del fluido)
• ia-symmetric per la modellazione dell’area di interfaccia (vengono consi-
derate entrambe le fasi nel calcolo di questo parametro)
DPM
• La forza di drag è modellata tramite la legge di interazione spherical che
considera le gocce come sferiche
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• Nessun modello di scambio termico e di massa tra le fasi è attivo
• La turbulent dispersion è modellata tramite la formulazione random walk
ed il numero di tentativi è pari a 4 (un numero superiore era computa-
zionalmente proibitivo)
• La fase dispersa influenza la turbolenza della fase primaria tramite l’im-
postazione two way turbulence coupling
5.4.4 Impostazioni del solutore
Per il modello eulerian, seguendo le indicazioni della user guide di FLUENT®
[23], si imposta la discretizzazione delle equazioni risolte al primo ordine, sacri-
ficando un certo grado di accuratezza per guadagnare in stabilità del calcolo;
questa precauzione è necessaria durante l’uso di un modello complesso come
quello euleriano. Il modello DPM non necessita di questa accortezza e quindi
si adotta una schema di discretizzazione del secondo ordine, più oneroso dal
punto di vista computazionale, ma maggiormente accurato.
Poichè il problema non può prescindere dagli effetti di comprimibilità, visti i
valori del numero di Mach all’interno della corrente fluida, si tiene conto del-
l’accoppiamento pressione-velocità selezionando l’opzione coupled [14] per la
risoluzione delle equazioni del modello.
5.5 Convergenza
La convergenza è valutata monitorando alcune grandezze di interesse come
velocità, pressione, temperatura e frazione volumica in alcuni punti specifici; i
punti di monitoraggio scelti appartengono tutti alla zona del danno dove è più
importante che la soluzione abbia raggiunto la completa convergenza. Nel resto
del dominio di calcolo la convergenza è valutata in base al valore dei residui
a cui è stato imposto un valore massimo di 10−5; ogni grandezza rispetta tale
soglia, eccetto la continuity che comunque si attesta su valori molto vicini.
5.6 Criticità del modello
In ogni analisi numerica devono essere fatte delle approssimazioni e delle sem-
plificazioni in modo che il problema affrontato possa essere descritto dal nume-
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ro il più basso possibile di modelli interagenti fra loro. Non esiste un criterio
per capire fino a che punto è opportuno ridurre la complessità del problema:
ci si lascia guidare dal buon senso e dagli obiettivi che ci si è proposti. Nel
caso in esame sono state fatte tre grandi ipotesi semplificative il cui impatto
sui risultati finali non è trascurabile:
• Assenza di gravità: è necessario eliminare la gravità dal nostro problema
per mantenere l’ipotesi di assialsimmetria; l’assenza di questa forza non
influisce tanto sul moto del liquido all’interno del vapore, ma impedisce
una eventuale simulazione della ricaduta del film liquido di parete, sot-
tostimando probabilmente la quantità di liquido che raggiunge la zona
del danno.
• Bi-dimensionalità: abbiamo già discusso questa ipotesi nella sezione 5.1;
in questa sede si mette solamente in evidenza che, rinunciando alla terza
dimensione, si rinuncia implicitamente anche alla caratterizzazione del
moto del liquido sulle pareti adiacenti alla cava; come già affermato, sa-
rebbe molto interessante capire come si comporta il film liquido sulle pa-
reti della cassa e come la sua presenza influenza il campo di temperature
all’interno della zona del danno. Poichè la cassa non è assialsimmetrica
si possono valutare compiutamente questi effetti solo in 3D.
• Assenza di scambio di massa fra le fasi : data la natura comprimibile del
problema un errore sulla determinazione delle temperature si ripercuote
sul campo di moto ricavato, riducendo l’accuratezza dei risultati della
simulazione; le sorgenti di energia dovute all’eventuale passaggio di fase
del liquido sono grandi e quindi gli errori introdotti non considerando
questo effetto non sono trascurabili. Tuttavia, all’interno della cavità,
le velocità sono basse e quindi gli effetti di comprimibilità sono ridotti;
inoltre non è nota con precisione la composizione chimica della gocce e
quindi il calore specifico di vaporizzazione, grandezza che determina le
sorgenti di energia associate al passaggio di fase. Per tutti questi motivi
si è deciso di non considerare lo scambio di massa fra le fasi, essendo
interessati perlopiù ad una descrizione semi-qualitativa del fenomeno.
Ulteriori spunti di riflessione e considerazioni su come migliorare l’analisi nu-




6.1 Risultati dell’analisi numerica
In questo capitolo si discutono i risultati relativi alle simulazioni numeriche
eseguite con i modelli Eulerian e DPM.
Per quanto riguarda il campo di moto della fase primaria (figura 6.1), entram-
be le simulazioni danno risultati analoghi.
Si nota come il fluido in uscita dai vani palari generi un vortice a causa del
quale tende a dirigersi verso la cava; all’interno di quest’ultima il fluido scende
lambendo la cassa e, una volta raggiunto il punto più basso, risale lungo le pa-
reti del rotore; questo effetto è visibile in figura 6.2 nella quale sono riportati i
contorni di velocità radiale, divisi fra valori minori e maggiori di 0; le velocità
negative e positive caratterizzano rispettivamente i flussi in ingresso e in uscita
dalla cavità. Il moto della fase primaria induce quello della fase secondaria in
ciascuno dei modelli utilizzati, nonostante essi tengano conto di effetti di tra-
scinamento diversi; il comportamento del liquido è dettagliatamente analizzato
nel sezioni 6.1.1 e 6.1.2.
Dalle simulazioni possiamo ricavare, inoltre, le temperature medie sulle pareti
del rotore e sulla cassa in assenza di evaporazione del liquido (vedi sezione 6.3);
è chiaro che questi valori di temperatura sono fittizi: essi possono solo fornire
indicazioni utili a capire se sulle superfici avviene evaporazione del liquido o
condensazione del vapore. Nel caso in esame risulta che sulle superfici di in-
teresse la fase liquida tende ad evaporare, perchè le temperature superano di
qualche grado quelle di saturazione, confermando così le teorie avanzate sul-
l’origine dei depositi salini in queste zone. Nelle figure 6.3 e 6.4 si riportano
i valori di temperatura ottenuti con il modello DPM (i valori per il modello
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Figura 6.1: vettori velocità della fase primaria (particolare base paletta)
Figura 6.2: componente radiale fase primaria
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eulerian sono molto simili).
Figura 6.3: pressioni e temperature medie sulle pareti del rotore; differenza fra T di
saturazione e quella di parete (DPM)
Figura 6.4: pressioni e temperature medie sulle pareti della cassa; differenza fra T di
saturazione e quella di parete (DPM)
6.1.1 Eulerian
I risultati ottenuti con il modello eulerian sono visibili nelle figure 6.5 e 6.6; la
prima immagine riporta i vettori della velocità della fase secondaria in entrata
alla cava colorati per frazione volumica; i vettori della fase liquida ricalcano
quelli della fase gassosa: a seguito dell’impatto del flusso sulla cassa, una pic-
cola parte dell’acqua riesce ad entrare nella cava e qui, dopo essere evaporata,
deposita i sali responsabili del danno al rotore. La seconda immagine riporta
i contorni della frazione volumica di liquido all’interno della cavità; poichè la
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Figura 6.5: vettori della fase secondaria colorati secondo la frazione volumica di liquido
fase liquida segue il moto della fase gassosa, esso lambisce prima la cassa, dove
si registrano le frazioni volumiche maggiori; solo successivamente, durante la
risalita, il liquido tocca il rotore, arrivando in tale zona con una concentrazione
relativamente bassa. Le frazioni volumiche di liquido sul rotore sono già di per
sè mitigate dalla presenza della cassa, quindi, costringendo la fase seconda-
ria all’evaporazione sulle prime superfici lambite, si può arrivare ad abbattere
quasi completamente la quantità di sali depositati sull’albero.
6.1.2 Discrete Phase Model
Il modello DPM fornisce risultati congruenti con quelli ricavati dall’approccio
euleriano; come visibile in figura 6.7, alcune gocce si staccano al flusso principa-
le e si dirigono verso la zona del danno con una traiettoria simile a quella della
fase liquida ottenuta con il modello precedentemente discusso; le traiettorie
riportate in figura sono colorate in base ai tempi di residenza, quindi la goccia




Figura 6.6: contorni della frazione volumica di liquido nella cavità
6.2 Conclusioni
I risultati delle simulazioni sono concordi nel giustificare la scelta di installare
una resistenza elettrica nei pressi del rotore per favorire l’evaporazione del
liquido; nonostante la soluzione sembri in prima istanza controproducente, il
campo di moto assunto dal fluido all’interno della cava ne permette il corretto
funzionamento. Sono stati monitorati solo sei mesi di funzionamento, ma già da
adesso si può affermare il chiaro vantaggio in termini di riduzione di produzione
di sali; tuttavia, nel caso in cui i sali continuassero ad accumularsi sulla cassa,
è possibile che lo spessore del deposito sia tale da entrare in contatto col rotore;
se questo dovesse accadere il rotore ne risulterebbe eroso e danneggiato per via
meccanica. Questo è l’unico rischio derivante da questa soluzione altrimenti
poco invasiva ed economicamente vantaggiosa.
Sebbene i risultati siano coerenti con le aspettative, da essi non risulta che la
fase liquida possa raggiungere la parte inferiore della cava; tuttavia i depositi
di sale in tale zona confermano la presenza del liquido e quindi si è costretti
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Figura 6.7: traiettorie delle gocce d’acqua presenti nella cavità colorate per tempi di
residenza
a supporre che nessuno dei modelli utilizzati riesca a fornirne una descrizione
completa del campo di moto nella cavità.
6.3 Possibili miglioramenti dell’analisi
Riprendendo le idee espresse nelle sezioni 3.5 e 5.6 sulle criticità dei modelli
utilizzati, si commentano i risultati appena discussi.
Il motivo per cui il fluido non raggiunge la base della cava è probabilmente
l’assenza della gravità nelle simulazioni eseguite; aggiungere tale forza di volu-
me è tuttavia proibitivo a livello computazionale, perchè costringe a rinunciare
completamente all’ipotesi di simmetria assiale, riportando il problema alla sua
complessità tridimensionale.
Una volta ripristinata la terza dimensione e introdotta la gravità, si può ab-
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bandonare l’ipotesi per cui il liquido che si trova nella cava è solo quello che
vi è trascinato dalla fase gassosa; questa approssimazione rinuncia infatti al
calcolo dell’apporto di liquido dovuto alla ricaduta del film che si forma sulle
pareti interne della cassa. Risulta molto difficile stimare a priori se il vapore
lava via tutto il liquido che impatta sulle pareti o se una parte di esso riesce a
gocciolare verso la cava per gravità; l’unico modo per caratterizzare compiu-
tamente l’effetto del film liquido è una simulazione che combina l’approccio
langrangiano per l’analisi del moto delle particelle con l’approccio euleriano,
tipico della trattazione numerica dei film di parete; tale simulazione potrebbe
fornire informazioni pressochè complete riguardo alla fluidodinamica del pro-
blema in esame, ma per il momento non si intravede l’intenzione di continuare
ad indagare in tal senso.
Rimanendo in ottica bi-dimensionale, un concreto miglioramento si potrebbe
raggiungere, ad esempio, aumentando il numero dei cammini casuali usati nel
calcolo del modello random walk (vedi sezione 4.4.1); infatti, tanto maggiore è
il numero dei cammini risolti per il calcolo della traiettoria, tanto minori sono
le fluttuazioni casuali fra una iterazione e la successiva, rendendo così i risultati
più affidabili. Questa soluzione non richiede modifiche al modello utilizzato,
ma comporta un notevole sforzo computazionale aggiuntivo.
Il vero punto debole dell’analisi, tuttavia, è quello di non considerare l’eventua-
le evaporazione del liquido; questa assunzione porta a considerare dei campi
termici in buona parte artificiali, riducendo così l’affidabilità delle stime riguar-
danti i campi di velocità e pressione, direttamente correlati con la temperatura
a causa della natura comprimibile del problema. Non è tuttavia banale aggi-
rare questa difficoltà: il modello euleriano richiede l’implementazione di UDF
relativamente complesse per trattare lo scambio di massa ed energia fra le fasi,
rendendo in ogni caso il problema rigido e instabile se i termini di sorgente
introdotti sono di grandi dimensioni; il DPM, invece, possiede già le leggi che
regolano l’evaporazione della goccia all’interno della fase primaria, ma il com-
portamento sulle pareti non è di altrettanto facile modellazione: la goccia che
impatta su una parete viene considerata come istantaneamente evaporata, in-
troducendo così dei forti termini non fisici di sorgente di energia che distorcono
il campo di temperatura ricavato; per ovviare a questo problema, è necessario
implementare un modello di film di parete che tenga conto del reale scambio
di massa ed energia e si ricade quindi nella necessità di introdurre la gravità e
la terza dimensione all’interno delle simulazioni eseguite.
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Riassumendo, si può affermare che le simulazioni presentate forniscono delle
idee iniziali e degli spunti riguardo al complesso fenomeno in esame; sareb-
be quindi necessario, partendo dai risultati analitici e numerici conseguiti,
approntare delle simulazioni tridimensionali che contemplino l’intera comples-




Convezione fra rotore e statore
Per il calcolo dei coefficienti di scambio si è fatto ricorso alla simulazione di-
retta della configurazione media dei meati presenti nella turbina; i risultati
sono stati confrontati, quando possibile, con alcuni valori tratti dai riferimenti
bibliografici [19] [20] [21]; gli autori di tali articoli riportano valori numerici
e sperimentali in varie configurazioni, confrontando fra loro anche lavori pre-
cedenti di altri autori. La scelta di simulare lo scambio termico fra statore
e rotore deriva dal fatto che nella turbina si registrano valori del numero di




dove Re è il raggio esterno del meato) molto
vari, da circa 106 a oltre 107, e gran parte di questi valori esulano dai range
investigati in letteratura.
L’articolo [19] riporta una correlazione per il numero di Nusselt medio sulla
parete statica:
Nu = 0.0044Re0.8(1000 + Cw)
0.11Pr0.5
valida negli intervalli: 5 · 105 ≤ Re ≥ 1.44 · 1061 ≤ Pr ≥ 12
dove Pr = µcp
ρ
è il numero di Prandtl e Cw è un parametro adimensionale che
tiene conto dell’eventuale portata radiale refrigerante sovrapposta al moto del
fluido del meato; nel caso in esame Cw è nullo.
I due meati più vicini alla sbocco della macchina presentano, rispettivamente:Re1 = 1.761 · 106 Pr1 = 0.785Re2 = 1.025 · 106 Pr2 = 0.785
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e quindi, forzando un po’ la correlazione, possiamo stimare i valori di Nu previ-
sti dall’articolo per i due meati e confrontarli con quelli calcolati su FLUENT®.




dove h è il coefficiente di scambio convettivo, r è la distanza radiale dall’asse
della macchina del punto considerato e k la conducibilità termica del fluido;







l’integrale a numeratore è risolto numericamente, poichè FLUENT® fornice
profili discreti di h lungo la superficie in esame; in ogni caso, disponendo di un









In tabella si riportano i valori calcolati e quelli previsti dalla correlazione per
i due meati in esame, come si vede l’accordo fra i due set di valori è ottimo.
Nu CFD Correlazione
meato 1 958.871 813.705
meato 2 533.812 527.598
Una volta verificato che FLUENT® coglie con sufficiente precisione il fenome-
no in esame per la parete statica, possiamo considerare che fornisca risultati
accettabili anche per la parete in movimento, che è quella diretto interesse per
l’analisi in corso; simuliamo quindi alcuni dei meati lungo la macchina e, grazie
ad una regressione cubica dei risultati ottenuti, determiniamo i coefficienti di
scambio in ogni meato; in figura A.1 si riportano i valori utilizzati per i vari
coefficienti di scambio. La griglia di calcolo utilizzata per la simulazione dei
meati è stata generata su MESH® con la tecnica all quad ; poichè si deve simu-
lare una configurazione che sappiamo essere dominata dagli effetti di parete,
si sceglie di utilizzare la tecnica dell’inflation per generare una mesh molto
fitta nei pressi delle superfici di confine; questa strategia permette di simula-
re direttamente lo strato limite invece di ricorrere alla classica modellazione
tramite le wall functions. Per garantire un’accurata descrizione degli effetti di

























Figura A.1: coefficienti di scambio nei vari meati, numerati percorrendo l’asse macchina
dal primo stadio verso il settimo
compresi nello strato limite; queste condizioni possono essere verificate solo
manualmente dopo qualche iterazione del calcolo, quindi la generazione di una
mesh appropriata è un processo iterativo. La validazione della griglia usata
è stata effettuata su di un solo caso simulato (per brevità non si riportano i




Portata di aria passante per le
tenute
Facendo riferimento alla figura B.1, la portata di aria m˙aria entrante nella cava









• sl ampiezza del gioco
• pa e pb valori di pressione dell’aria ai due estremi della tenuta
• Z numero di cellette della tenuta
• vb volume specifico dell’aria in uscita dalla tenuta
I dati riguardo la geometria della tenuta sono forniti da Enel; in queste con-
dizioni di temperatura e pressione l’aria può essere assunta come gas ideale,
Figura B.1: tenute a labirinto
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quindi per il calcolo del volume specifico si ricorre a:
pv = RT
con R ≈ 288 in J/kgK e T in Kelvin.
Il numero di tenute distinte interposte fra l’esterno e l’interno della turbina è
pari a tre; non disponendo delle pressioni intermedie si ricorre ad un metodo
iterativo per la stima di m˙aria:
1. Si impone una pressione di tentativo p′a < pb a valle della prima tenuta,
con pb e vb valori calcolati in condizioni ambiente
2. Si calcola m˙aria con la B.1; poichè le tre tenute sono in serie in esse circola
la stessa portata
3. con p′a e T ′a (tratta dalle simulazioni numeriche di cassa e rotore) si calcola
V ′a a valle della prima tenuta
4. Usando le grandezze in uscita dalla prima tenuta come i valori di input
nella seconda, si calcola la p′′a a valle della seconda tenuta dalla B.1.
5. Si valuta v′′a con p′′a e T ′′a (tratta dalle simulazioni numeriche di cassa e
rotore)
6. Si calcola infine p′′′a a valle della terza tenuta; se il valore ottenuto risulta
diverso dalla pressione nella cavità, si itera dal punto 1 con una pa minore,
fino ad arrivare a convergenza
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Appendice C
Scambio termico attraverso le
tenute
All’interno dei condotti che formano le tenute il moto dell’aria è fortemente
turbolento ed è caratterizzato da velocità variabili in un range molto ampio
di valori; è quindi difficoltoso ottenere una stima precisa dei coefficienti di
scambio locali ed in questa analisi si sceglie di ricorrere ad una caratterizzazione
globale che tiene conto del solo coefficiente medio. Possiamo immaginare che lo
scambio termico globale sia la sovrapposizione di due effetti diversi: il primo è
lo scambio dovuto alla portata che scorre in senso assiale nella tenuta, mentre
il secondo si riferisce allo scambio termico fra il cilindro interno in rotazione
e quello esterno stazionario. lo scambio termico è dominato dal maggiore dei
due effetti che nel nostro caso pare essere il secondo; infatti dal riferimento [17]
possiamo ricavare la definizione del numero di Reynolds che regola lo scambio




dove Rin è il raggio di ingresso nella tenuta. Per un caso con Reassiale ≈ 8920
l’autore propone dei valori di h medi su rotore e statore di circa 573 e 672
[W/m2K]; nel nostro caso la portata circolante è bassissima (tenute molto ef-
ficaci) e quindi il Reassiale associato vale circa 10. Si può quindi considerare il
moto assiale nella tenuta trascurabile.
Si considera, allora, la configurazione in esame come un albero rotante all’inter-
no di una superficie cilindrica coassiale fissa; il numero di Reynolds associato





Per il caso in esame troviamo valori di circa 2.1 · 104, in linea con i range
investigati in letteratura che spaziano da 2.3 ·103 a 4.5 ·104. L’articolo propone
anche una correlazione empirica valida solo per l’aria all’interno dei valori di
Reynolds citati:
Nu = 7.764Re0.632ω




dove δ è il gap fra il cilindro e la superficie stazionaria. Risultano dei valori di
h di circa 500 [W/m2K] che si assumono validi sia per le parti in movimento
che per quelle fisse.
Bisogna tenere conto che i valori di h trovati sono molto approssimati, non
considerando l’effetto delle lamelle della tenuta che migliorano lo scambio ter-
mico come farebbero delle alette circolari; poichè si considera sufficiente poter
caratterizzare l’ordine di grandezza del coefficiente di scambio, si mantengono
i valori trovati senza correggerli in alcun modo.







nell’ipotesi in cui δ sia piccolo e Aest ≈ Aint = A. Si può infine modellare tale
resistenza termica come uno strato conduttivo δ con conducibilità opportuna,




Questa resistenza termica fittizia è molto semplice da implementare in FLUENT®:
è sufficiente definire un nuovo materiale con le caratteristiche opportune.
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